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Sommario
La finalita` di questo lavoro di tesi, svolto in collaborazione con il team dell’ impianto di
termovalorizzazione di Ospedaletto (Pisa) del gruppo Geofor Forti S.p.A. e` di analizzare
il funzionamento del ciclo termico dell’ impianto e studiarne le possibili strategie di otti-
mizzazione. Analizzate le componenti caratteristiche di un termovalorizzatore deputate
al trattamento del rifiuto (dallo stoccaggio fino alla scorificazione) abbiamo preso visio-
ne della parte in cui l’ energia termica sprigionata dal rifiuto viene convertita in energia
meccanica, grazie alla turbina, mediante un ciclo Hirn con rigenerazione. Si e` procedu-
to quindi ad una schematizzazione dell’ impianto interessato dal ciclo per ricavarne un
modello di calcolo abbastanza semplice ma allo stesso tempo fedele al comportamento
reale. Dopo sono stati calcolati i parametri di efficienza del ciclo per diverse condizioni
di utilizzo, partendo dai dati reali presi dalla sensoristica di controllo. Queste analisi
hanno permesso di individuare il punto piu` critico, ovvero il sottodimensionamento dell’
impianto di condensazione ad aria, che emerge nei periodi piu` caldi dell’ anno e sono state
proposte nuove configurazioni per l’ ampliamento dello stesso. Infine sono stati conside-
rati i nuovi scenari evolutivi per l’ impianto ovvero la realizzazione di una nuova linea di
incenerimento e la cogenerazione.
i
Abstract
The aim of this job of thesis, developed in collaboration with the team of the incinirator
of Ospedaletto (Pisa) property of Geofor Forti group S.p.A. is to analyze the performance
of thermal cycle of the plant and to study possible strategies for its optimization. After
analyzing main features of the incinirator, deputies to the refusal treatment (from stockage
to scorification of it) it has taken vision of the part in which the given off thermal energy
from refusal is converted to mechanical energy, by the turbine, using a Hirn cycle with
regeneration. It is proceeded therefore to make a scheme of the system interested by
the cycle in order to obtain a model enough simple but at the same time rigorous of the
real behavior of steam cicle. After it have been calculates parameters of efficiency of the
cycle for various conditions of use, using as imput data real data taken from the control
sensors. These analyses permit to find the more critical point, that is the poor duty of
air condensation system , that emerges in the warmer periods of the year and it has been
proposed new configurations for improving this feature. At last it has been considered
the possibles evolutions for this plant, like realization of a new line of inciniration and
cogeneration.
ii
Introduzione
Lo sviluppo economico e sociale degli ultimi decenni ha reso i rifiuti un tema centrale;
nei paesi industrializzati si puo` notare una convergenza di strategie per affrontare il sempre
piu` grave problema derivante dall’aumento dei Rifiuti Solidi Urbani (RSU) che compren-
dono sia un’azione di prevenzione per contenerne l’aumento e ridurre lo spreco di risorse
sia una riduzione dei rifiuti alla sorgente, finalizzando tutto questo ad un conferimento
in discarica dei rifiuti in misura sempre piu` limitata, solo per le categorie di rifiuti com-
pletamente inertizzate, fornendo cos`ı una soluzione al problema della sempre piu` ridotta
disponibilita` di aree per la discarica. In questa direzione si e` mossa la legislazione italiana
con il DL 22 febbraio 1997 n. 22 (decreto Ronchi) e con il successivo Decreto 19 novembre
1997, n.503, riconoscendo l’importanza dell’incenerimento finalizzato al recupero energe-
tico (termovalorizzazione) e privilegiando il recupero di materiali attraverso reimpiego,
riutilizzo, riciclaggio. La normativa ha favorito la transizione dal vecchio concetto degli
inceneritori alla termovalorizzazione, cioe` alle tecniche di smaltimento che riducono dra-
sticamente il volume dei rifiuti da conferire in discarica, realizzando contemporaneamente
un recupero energetico. Con il recupero energetico i RSU oltre ad acquisire un notevole
valore aggiunto, possono essere considerati una fonte di energia rinnovabile. La finalita`
di questo lavoro di tesi, svolto in collaborazione con il team responsabile dell’ impianto
di termovalorizzazione di Ospedaletto (Pisa) del gruppo Geofor Forti S.p.A., e` di analiz-
zare il funzionamento del ciclo termico dell’ impianto e studiare delle possibili strategie
di ottimizzazione. Gli inceneritori, intesi esclusivamente come termodistruttori di RSU,
non sono piu` ammessi dalla normativa vigente che prevede un minimo recupero energe-
tico sotto forma di energia elettrica o termica. L’ impianto di Ospedaletto, nato come
termodistruttore nel 1980, e` stato oggetto di un forte investimento nel 2001, al fine di
dotarlo di un impianto a vapore, atto a sfruttare il contenuto energetico ancora presente
nei RSU. L’adeguamento e` consistito nell’ installazione dei componenti di un impianto
termoelettrico di piccola/media potenza in cui il vapore e` il fluido evolvente ed il rifiuto il
combustibile. Il principio di funzionamento e` simile a quello di un qualsiasi ciclo Hirn con
iii
rigenerazione mediante spillamento in turbina ed i componenti principali che ritroviamo
sono quelli di un classico impianto di questo tipo.
iv
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Capitolo 1
Energia dai rifuti
La normativa rifiuti e` estremamente articolata e puo` basarsi in prima approssimazione
sugli elementi del Decreto Ronchi e s.m.i. (D.Lgs 22/97).
I rifiuti sono distinti innanzi tutto in rifiuti urbani (RU) e rifiuti speciali (RS), una
cui sottoclasse e` rappresentata dai rifiuti speciali assimilabili agli urbani (RSAU). I ri-
fiuti urbani sono ulteriormente divisi in non pericolosi e pericolosi con obbligo di non
miscelamento; in questa categoria troviamo anche i rifiuti ospedalieri trattati (ROT).
A valle della fase di raccolta che puo` avvenire secondo approcci di tipo differenziato e
di tipo indifferenziato, vi sono una moltitudine di soluzioni che permettono di trattare, e/o
smaltire i rifiuti prodotti e raccolti in funzione della loro natura e della loro destinazione
finale.
Le diverse tipologie di trattamento e/o smaltimento e le diverse tecnologie operative
possono essere suddivise in prima battuta nei seguenti:
• trattamenti fisici semplificati
• trattamenti meccanico-biologici
• trattamenti di posa in discarica
• trattamenti biologici
• trattamenti termici
• trattamenti fisici.
In questa trattazione verranno presi in considerazione i trattamenti termici ed in partico-
lare la termodistruzione del rifiuto.
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I processi di trattamento termico sono nati per otternere la riduzione dei quantitativi
di materiale da porre a smaltimento in discarica sia in termini di volume che di massa
riducendoli rispettivamente del 10% e del 30%, oltre che alla totale riduzione di putrescibi-
lita` del rifiuto stesso. Al giorno d’ oggi essi hanno assunto anche la funzione di produzione
di energia elettrica e termica grazie all’ entrata in vigore del Decreto Ronchi.
I processi di termovalorizzazione hanno a che fare con un combustibile tipicamente
eterogeneo e fortemente variabile rispetto ad andamenti stagionali e giornalieri del ciclo
di produzione e di raccolta di rifiuti. La forte variabilita` nella composizione del rifiuto puo`
essere ridotta mediante l’ utilizzo di sistemi di pretrattamento del rifiuto prima dell’ uti-
lizzo energetico e adottando specifici impianti per la combustione di combustibile derivato
dai rifiuti (CDR), materiale ricavato dai rifiuti solidi urbani che possiede le caratteristiche
individuate da specifiche norme tecniche (DM 5/2/98).
L’ utilizzo del CDR comporta pero` un minor recupero energetico e costi maggiori
rispetto al rifiuto tal quale. Inoltre vanno considerati i notevoli consumi energetici per
i trattamenti di selezione e triturazione, le complicazioni impiantistiche e gestionali che
comportano e della presenza di un sottovaglio1.
L’ energia contenuta nel rifiuto puo` essere utilizzata per la produzione di solo calore,
di sola elettricita` o di produzione combinata di elettricita` e calore (cogenerazione).
Il recupero di energia puo` essere:
diretto: mediante cicli termici, generalmente a vapore d’ acqua, in cui viene sottratto
calore ai fumi di combustione dal fluido motore.
indiretto: mediante processi termici di pirolisi o gassificazione mirati ad ottenere
sovvalli di processo di interesse energetico (combustibili gassosi, liquidi e solidi).
In questa sede considereremo il recupero diretto di energia.
1.1 Analisi del rifiuto
Il rifiuto rappresenta una fonte energetica da non sottovalutare in quanto contiene
elementi ossidabili (essenzialmente carbonio e idrogeno) in grado di liberare energia. Ipo-
tizzando di impiegare tutto il residuo della raccolta differenziata in impianti di termovalo-
rizzazione sarebbe possibile generare quasi il 5% dell’ energia richiesta dalla rete elettrica
nazionale, un contributo rilevante date le caratteristiche del combustibile utilizzato. Negli
anni il contenuto di energia dei rifiuti e` andato aumentando in virtu` dell’ aumento della
1Il sottovaglio e` la parte di rifiuto che viene scartata nella produzione del CDR e che quindi si va a
sommare alle ceneri che verranno successivamente depositate in discarica.
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frazione di materiale cellulosico e plastico ed alla diminuzione della frazione organica pu-
trescibile. Rispetto al passato e` possibile il trattamento termico di combustione completa
anche in assenza di combustibile addizionale (non necessario per valori di potere calorifico
inferiore (PCI) superiori ai 1500 Kcal/Kg). Le grandezze solitamente utilizzate per indi-
care il contenuto energetico del rifiuto sono due PCS (potere calorifico superiore) e PCI
gia` definito inprecedenza. La prima indica la quantita` di calore liberato dalla combustione
isobara a 1 atm, 25◦C nel caso in cui tutta l’ acqua in esso contenuta si trovi interament
allo stato liquido. La seconda e` analoga alla prima con la differenza che in questo caso
l’ acqua si trova interamente allo stato gassoso. Ai fini pratici si fa riferimento al PCI in
quanto nei sistemi di combustione normalmente impiegati e` presente una essiccazione del
rifiuto.
Per la stima del PCI si possono impiegare una notevole serie di formule empiriche
basate sulla composizione chimica elementare, ad esempio la formula di Shien e Fan, di
Chang o di Bote, per le quali rimandiamo a testi specializzati.
1.1.1 Analisi merceologica del rifiuto
Riportiamo i dati di un analisi merceologica svolta nel Giugno 2003 presso l’ impianto
di Ospedaletto per incarico del CONAI. Tale analisi ci e` utile per poter comprendere la
tipologia di rifiuti che troviamo nella fossa di raccolta e che verra` in seguito incenerita. L’
analisi ci fornisce un altro utilissimo dato, ossia il PCI del rifuto, indispensabile per capire
la quantita` di energia che esso contiene e che l’ impianto deve tentare di trasformare il
piu` possibile in energia elettrica da immettere in seguito nella rete nazionale.
L’ analisi e` stata svolta in 4 fasi principali:
• preparazione del campione
• cernita del campione
• analisi supplementari
• determinazione in laboratorio del PCI
La preparazione del campione viene effettuata miscelando il materiale nella fossa con l’
uso del polipo del carroponte e prelevandone una quantita` standard con lo stesso. La cer-
nita del campione comporta una prima suddivisione manuale nelle frazioni merceologiche
di interesse. Con l’ analisi supplementare viene determinata l’ incidenza dell’ imballaggio
3
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su ogni frazione merceologica, viene prelevato e analizzato un campione di sottovaglio e
infine con l’ ausilio di un separatore magnetico vengono individuati i tipi e le quantita`
di metalli presenti. Infine grazie alle analisi di laboratorio viene individuato il PCI del
campione facendo una media pesata su piu` prove.
Peso (Kg) Peso (%)
Imballaggi Alluminio
Rigido 3.06 0.53
Semirigido 1.36 0.23
Flessibile 0.96 0.17
Poliaccoppiato 0.24 0.04
Imballaggi cellulosici
Cartone teso 35.78 6.16
Cartone ondulato 21.70 3.74
Poliaccoppiato 13.52 2.33
Imballaggi Plastica
Rigido (non bottiglie e flaconi) 18.02 3.10
Rigido (bottiglie e flaconi) 22.44 3.86
Flessibile 37.12 6.39
Poliaccoppiato 2.06 0.35
Imballaggi Acciaio 12.82 2.21
Imballaggi Legno 1.36 0.23
Imballaggi Vetro 41.21 7.10
Imballaggi Acciaio 12.82 2.21
Altra carta 90.30 15.55
Altra plastica
Sacchi neri 6.34 1.09
Altra plastica 18.02 3.10
Tessili 18.50 3.18
Frazione organica
Scarti da cucina 136.10 23.43
Verde/sfalci da giardino 29.60 5.10
Sottovaglio 57.49 9.9
Tab. 1.1: Dati in peso e in percentuale delle frazioni merceologiche presenti nel campione.
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Umidita` %
Cartone Teso 28.01
Cartone Ondulato 29.09
Cartone Grafica 29.89
Legno 14.21
Plastica rigida (no botto-
glie)
10.87
Plastica flessibile 23.04
Plastica rigida (bottiglie e
flaconi)
5.29
Sacchi neri 15.86
Altra plastica (no imballo) 9.96
Poliaccoppiati cartacei 19.71
Poliaccoppiati plastica 15.47
Scarti da cucina 56.66
Verde 71.98
Sottovaglio 52.19
Altro 20.56
Rifiuto complessivo 32.10
Tab. 1.2: Umidita` totale e delle singole frazioni merceologiche.
Prova1 Prova2 Prova3 Media (Kcal/Kg)
Sostanza secca 4336 4711 4466 4504
Sostanza tal quale 2753 3007 2841 2867
Tab. 1.3: PCI del rifiuto calcolato sulla sostanza secca e tal quale.
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Panoramica dell’ impianto
2.1 Processo di trattamento termico
Il rifiuto prima di poter subire il trattamento termico viene stoccato in una fossa di
raccolta. Essa ha una capacita` lorda di circa 1440m3, corrispondenti a circa 600 t di rifiuti
urbani. Il rifiuto durante il periodo di stazionamento nella fossa di raccolta si comprime
autonomamente, cos`ı da innalzare il suo peso specifico da 0.3-0.4 t/m3 a circa 0.7-0.8
t/m3.
Il rifiuto viene condotto nel forno tramite l’ alimentazione di una tramoggia di carico,
cui segue un condotto di alimentazione comandato oleodinamicamente e dotato di un
sensore che segnala all’ operatore l’ eventale assenza di rifiuto. Il condotto sfocia nel
forno dove il rifiuto viene scaricato sulla prima griglia.
Il sistema di griglie mobili presenti all’ interno della camera di combustione ha lo
scopo di permettere un avanzamento omogeneo del rifiuto. Esso viene dapprima privato
di gran parte della sua umidita` sulle due griglie di essicamento, per poi essere trasferito
sulle tre griglie di combustione dove avviene la completa ossidazione fino ad avere la
scorificazione, ovvero la completa sua trasformazione in cenere. L’ avanzamento dei rifiuti
dall’ entrata sulla prima griglia fino al completo incenerimento, avviene per gravita` avendo
le cinque griglie una disposizione inclinata ed un collegamento mediante gradini mobili che
permettono il rimescolamento tra una griglia e quella successiva del rifiuto, consentendone
una discreta omogenizzazione.
Al fine di controllare con buoni margini di azione il processo di ossidazione, sono
posizionati all’inerno del forno diverse entrate per aria.
Il flusso di aria primario, cioe` quello che consente l’ avvio della combustione e la sua
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Fig. 2.1: Schema di massima di un impianto di termovalorizzazione.
prosecuzione, proviene da sotto le griglie di combustione, grazie a tre serrande motorizzate
(una per griglia), che hanno la possibilita` di essere controllate indipendentemente.
Il flusso d’ aria secondario, presente nella parte alta della camera di combustione,
ha la funzione di ossidare completamente tutti i prodotti volatili e incombusti, dovuti
a processi di distillazione innescati sui rifiuti dalla prima combustione. Inoltre grazie a
questa portata d’ aria aggiuntiva e` possibile anche abbassare la temperatura della parte
alta del forno, nel caso ce ne fosse bisogno, semplicemente aumentandone la portata. Cio`
e` di grande importanza per la vita dell’ impianto, dal momento che i materiali refrattari
con cui e` rivestito il forno possono alla lunga soffrire di surriscaldamenti al di sopra delle
temperature consentite, con conseguenti fermate obbligatorie che comportano un costo
non indifferente.
Oltre ai due flussi d’ aria precedentemente descritti, ne esiste un terzo sempre all’ in-
terno della camera di combustione. Esso interviene in caso di necessita` nel caso che i primi
due non siano sufficienti ad ossidare completamente il rifiuto o mitigare la temperatura
del forno.
E’ da precisare che un cos`ı ingente apporto di aria nel forno e` dovuto all’ obbligo
di rispetto della legge, che impone che la combustione avvenga in eccesso di ossigeno
(con valori non inferiori al 6 % in volume). Grazie al relativo sistema di regolazione la
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percentuale di ossigeno presente e` fra 6 e 8%.
Nella zona di postcombustione sono presenti due bruciatori aggiuntivi, che entrano in
gioco quando la temperatura in questa porzione di forno scende al di sotto degli 850◦C.
Infatti la normativa vigente prevede che i fumi rimangano per almeno 2 secondi ad una
temperatura non inferiore agli 850◦C al fine di prevenire la formazione di diossine ed altri
microinquinanti. Al fine di soddisfare la succitata normativa la camera di postcombustione
deve essere conformata in modo adeguato per evitare che i fumi ne fuoriescano troppo
velocemente.
A valle del forno vi e` un ventilatore di aspirazione dei fumi comandato da una serranda
motorizzata, che ha il compito di mantenere la necessaria depressione nella camera di
combustione e postcombustione, fornendo all’ operatore un ulteriore paramentro su cui
poter agire.
Data la complessita` della gestione del forno e la severita` delle normative vigenti in
materia, la combustione e` gestita normalmente da un sistema automatico che provvede
ad agire contemporaneamente su piu` parametri, garantendo una combustione ottimale.
In caso di imprevisti e` necessario l’ intervento dell’ operatore che puo` agire in manuale
su ogni singolo parametro, mantenendo la gestione automatica degli altri da parte del
sistema.
L’ operatore puo` avere un quadro completo della combustione grazie alla sensoristica
installata, che fornisce in tempo reale i seguenti dati:
• la portata d’ aria corretta per la temperatura del forno
• il posizionamento delle serrande di regolazione di aﬄusso dell’ aria
• il posizionamento della serranda di regolazione di aspirazione dell’ aria
• l’ assorbimento del ventilatore dell’ aria primaria in termini di potenza elettrica
• la temperatura misurata in continuo in tre punti della zona di postcombustione
Il sistema inoltre provvede a bloccare l’ alimentazione del rifiuto automaticamente in
uno dei seguenti casi:
• bassa temperatura nella zona di postcombustione
• bassa concentrazione di ossigeno nella zona di postcombustione
• arresto del ventilatore di aspirazione dei fumi
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2.2 Processo di recupero di energia
Il processo di combustione consiste in una ossidazione degli elementi combustibili pre-
senti nel rifiuto in condizioni di forte eccesso di ossigeno, con rilascio di energia termica
verso l’ esterno.
I prodotti della combustione sono costituiti da fumi e dal residuo solido inerte (desti-
nato alla discarica).
La combustione diretta porta ad una forte riduzione della massa (70-80%) e del volume
(85-90%) del rifiuto.
I sistemi di combustione diretta rendono particolarmente impegnativo il trattamento
dei fumi. A causa della diluizione in aria e della pressione di lavoro (circa atmosferi-
ca) le portate da trattare sono ingenti; questo richiede grandi dimensioni dei dispositivi
per il trattamento e maggior difficolta` nel separare i composti indesiderati a causa della
diliuizione in azoto.
Il recupero del calore avviene attraverso scambiatori di calore in cui i fumi caldi
trasmettono calore all’ acqua a causa della differenza di temperatura esistente tra loro.
Il sistema si compone di economizzatori, che provvedono a preriscaldare l’ acqua di
alimento fino alla temperatura di saturazione del liquido, di vaporizzatori che permettono
la vaporizzazione del fluido e infine di surriscaldatori che trasformano il vapore saturo in
vapore surriscaldato.
La quantita` di energia recuperabile puo` variare in modo significativo; questi sono i
seguenti fattori in gioco:
• carico nominale dell’ impianto
• caratteristiche del rifiuto in ingresso (tenore di umidita`, potere calorifico ecc.)
• tecnologia di combustione
• configurazione e caratteristiche della caldaia a recupero
• configurazione e caratteristiche del ciclo termodinamico (pressione di evaporazione
e condensazione, temperatura del vapore surriscaldato ecc.)
Per convertire il vapore e quindi l’ energia termica in energia elettrica si utilizza
una turbina a vapore, in cui l’ energia termica si trasforma in energia meccanica e un
alternatore in cui l’ energia meccanica si trasforma in energia elettrica.
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2.3 Bilancio energetico di un processo waste to ener-
gy (WTE)
Il modello di combustione e` basato su un bilancio di massa ed energia intorno alla
camera di combustione.
Flussi entranti:
• Aria di combustione
• Rifiuti in ingresso
Flussi uscenti:
• Fumi di combustione
• Scorie
• Perdite di calore verso l’ esterno
2.4 Tecnologia di trattamento termico (forno a gri-
glia mobile)
La scelta della tecnologia di recupero energetico tramite combustione e` fatta princi-
palmente in funzione della tipologia del rifiuto da trattare ed in particolare in base al suo
contenuto energetico associato al PCI ed alle sue caratteristiche chimico-fisiche (densita`,
pezzatura, contenuto di umidita`, di inerti, ecc.). In tema di combustione di rifiuti le prin-
cipali tecnologie impiegabili, che coprono la stragrande maggioranza delle applicazioni,
sono:
• i forni a griglia
• i forni a tamburo rotante
• i forni a letto fluido
Esistono inoltre altre tecnologie meno diffuse, sviluppate per impieghi specifici (forni
statici per liquidi e gas, forni a piani multipli, inceneritori a raggi infrarossi, semi-pirolitici,
ecc.) che in questa sede non saranno trattate in quanto la loro applicazione e` ristretta
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a particolari tipologie di rifiuti speciali e/o pericolosi (rifiuti industriali, rifiuti sanitari,
fanghi, ecc.).
In questo lavoro ci occuperemo solo di forni a griglia mobile, la tecnologia utilizzata
nell’ impianto di Ospedaletto.
2.4.1 Il forno a griglia mobile
I forni a griglia costituiscono la tecnologia piu` consolidata e, come tale, di piu` largo
impiego nella combustione di rifiuti, in particolare di quelli urbani, grazie alla flessibilita`
che ne caratterizza il funzionamento ed all’ affidabilita` derivante dalle numerosissime
applicazioni. La loro caratteristica consiste appunto in una griglia (fissa o mobile) su cui
viene formato un letto di rifiuti dello spessore di alcune decine di centimetri.
Fig. 2.2: Schema di massima del forno a griglia mobile .
I forni a griglia mobile sono composti da una camera, alla cui base si trova una suola
di combustione costituita da una griglia inclinata e formata da una serie di gradini mobili.
I rifiuti vengono immessi mediante una tramoggia nella parte piu` alta della griglia, dalla
quale uno spintore li sospinge verso i gradini inferiori. Lungo lo sviluppo longitudinale
della griglia i rifiuti subiscono dapprima un processo d’ essiccamento che avviene nella
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zona prossima all’ alimentazione: le sostanze volatili che si liberano sono in gran parte
costituite dall’ umidita` evaporata ed il rilascio di calore risulta modesto.
Fig. 2.3: Uno dei due forni visto dall’ esterno.
Successivamente, sulla parte centrale della griglia il materiale essiccato, tramite feno-
meni di combustione e gassificazione della componente organica, viene convertito in una
frazione gassosa ed in un residuo solido. L’ aria di combustione viene iniettata sia sotto la
griglia (grosso modo nella quantita` stechiometrica necessaria per la combustione) sia nel-
la parte alta della camera di combustione (corrispondente in prima approssimazione all’
eccesso d’ aria necessario per la combustione a norma di legge); quest’ ultima viene uti-
lizzata anche per il controllo della temperatura. Il tempo di permanenza del rifiuto sulla
griglia e` tale da garantire il completamento delle diverse fasi del processo di combustione
ed e` in genere compreso tra i 30 e 40 minuti. Le scorie residue del processo vengono sca-
ricate dalla parte finale della griglia con opportuni sistemi in vasche di accumulo a bagno
d’ acqua, che provvedono anche al loro raffreddamento. Per garantire maggior flessibi-
lita` al processo, per fare fronte ad inevitabili variazioni qualitative dell’ alimentazione, e`
possibile regolare le condizioni di combustione tramite la modulazione delle velocita` degli
elementi mobili e/o della portata di aria di combustione alimentata nelle varie zone della
griglia. Il completamento dell’ ossidazione dei prodotti di gassificazione e pirolisi presenti
nella fase gassosa proveniente dal letto di materiale posto sulla griglia avviene nella zona
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Fig. 2.4: L’ interno di uno dei due forni.
immediatamente superiore alla griglia stessa, che costituisce la camera di combustione del
forno. Essa deve fornire un buon mescolamento tra i gas provenienti dal letto e l’ aria
secondaria, assicurando quindi contemporaneamente adeguate condizioni di turbolenza e
disponibilita` di ossigeno. Anche il tempo di residenza del gas a tali temperature deve
essere idoneo: nel nostro caso si adotta un valore compreso tra 2 e 5 secondi.
Il forno a griglia mobile puo` raggiungere capacita` molto elevate ed e` caratterizzato da
una elevata flessibilita` e affidabilita`; non necessita di particolari trattamenti del materiale
e puo` accettare rifiuti eterogenei con potere calorifico molto diverso.
2.5 Tecnologia di depurazione dei fumi
La linea fumi e` progettata in modo tale da minimizzare l’ impatto ambientale sia dal
punto di vista delle emissioni e delle immissioni sia dal punto di vista della sicurezza.
La depurazione fumi presente in ciascuna unita` di incenerimento ha in comune con
l’ altra linea la sola parte di stoccaggio e dosaggio reagenti ed e` composta delle seguenti
parti principali:
• un ciclone per la pre-separazione degli inquinanti
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• un reattore a secco in cui vengono iniettati carbonato di sodio NaHCO3 e carboni
attivi
• un filtro a maniche per la captazione delle polveri e la filtrazione dei metalli pesanti
• un ventilatore di estrazione fumi
• uno scrubber a umido per l’ ulteriore abbattimento degli inquinanti
• uno scambiatore fumi/fumi posto all’ ingresso/uscita allo scopo di raffreddare i fumi
in ingresso e riscaldare i fumi in uscita
• un convogliatore dei fumi al camino
Nel reattore a secco vengono inettati bicarbonato di sodio per la neutralizzazione a
secco dei gas acidi e carbone attivo per l’ adsorbimento del mercurio e di tutti i metalli
pesanti in generale.
Nello scrubber, ovvero nel sistema di lavaggio ad umido, si realizza invece un la parte
terminale del processo di depurazione fumi. Questa sezione costituisce un trattamento ri-
dondante di sicurezza in grado di far fronte a picchi di inquinanti ed ad eventuali anomalie
operative del sistema di depurazione a secco.
Le ceneri leggere sono raccolte nelle tramogge del filtro a maniche, in fondo al ciclone
separatore e nelle tramogge della caldaia. Dalle due tramogge di caldaia, intercettate da
una valvola a tenuta, le ceneri vengono raccolte e trasportate, unitamente a quelle derivanti
dalla linea fumi, a due silos di stoccaggio in uscita dai quali e` presente il sistema di
caricamento in autocisterne. Il sistema trasporto ceneri, prima della confluenza in un unico
sistema di trasporto, permette la raccolta differenziata dei due flussi di ceneri che hanno
sostanziali differenze e che teoricamente potrebbero essere destinate ad impianti diversi.
La loro differenza consiste nel fatto che le seconde, provenienti dal reattore di contatto
e dal filtro a manica, hanno una percentuale di bicarbonato di sodio non reagito con le
sostanze clorurate dal momento che detto reagente, per ottenere la maggiore reattivita`,
viene iniettato in eccesso rispetto alle necessita` stechiometriche.
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Il ciclo a vapore
Per la produzione di potenza elettrica si usano impianti basati prevalentemente sul
Ciclo Hirn, rappresentato schematicamente in figura 3.1 Tale ciclo sfrutta il cambiamento
di fase dell’ acqua o di altri fluidi, e trova applicazione nella maggior parte degli impianti,
dalle centrali termoelettriche a quelle nucleari, ed anche negli impianti di smaltimento
rifiuti.
Fig. 3.1: Il ciclo Hirn.
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3.1 Proprieta` del vapore d’ acqua
Il comportamento dell’ acqua e` completamente descritto se si ha a disposizione il suo
diagramma di stato, sotto forma grafica come Piano di Mollier, o attraverso le Tabelle
del vapore, saturo e surriscaldato. In figura 3.2 e` rappresentato il Diagramma di Mollier
nei piani (h,s) e (T,s). In entrambi i piani e` possibile identificare una zona in cui l’ acqua
e` nella fase liquida, una zona in cui e` in fase gassosa (vapore secco) ed una intermedia
di passaggio di stato, in cui fase liquida e gassosa coesistono (vapore umido). Si chiama
curva limite inferiore la curva che separa la zona di liquido dalla zona di passaggio di
stato, e curva limite superiore quella che separa la zona di passaggio di stato da quella
del vapore secco. Queste due curve racchiudono quella che va sotto il nome di campana,
che non e` altro che la zona di passaggio di stato, in cui le linee a pressione costante
coincidono con quelle a temperatura costante. Tali linee assumono la denominazione di
isotermobariche. Il vertice della campana e` il punto critico (Pcr= 221.2 bar, Tcr= 374.15
◦C ). Al di sopra di questo punto il passaggio di stato liquido vapore avviene senza fasi
intermedie. In figura 3.2 sono inoltre indicate le isobare, le isocore, le isotitolo e cos`ı via.
Nel diagramma di stato esistono zone limitate in cui l’ acqua puo` essere considerata
un liquido perfettamente incomprimibile, e il vapore un gas perfetto. Con riferimento
alla figura 3.3, e` possibile identificare diverse zone. A sinistra della campana, il liquido
puo` essere considerato incomprimibile purche´ si trovi a temperature moderate (zona 5
in figura 3.3). Man mano che la temperatura sale, la densita` comincia a variare e il
liquido diventa ad alta comprimibilita` (zona 6). All’ interno della campana, per bassi
valori della temperatura, e quindi anche della pressione, il vapore presente nella miscela
bifase puo` essere trattato come un gas perfetto (zona 1). Se pero` la temperatura sale,
cominciano a verificarsi effetti di gas reale, per cui la frazione di vapore presente nella
miscela bifase non puo` piu` essere assimilata a gas perfetto (zona 3). Anche nella zona del
vapore surriscaldato, al di sotto dell’ isobara critica, si distinguono due zone, una a bassa
pressione, in cui l’ ipotesi di gas perfetto e` applicabile (zona 2), ed una a piu` alta pressione
(zone 4), dove, per la presenza di vapore ad alta densita`, si verificano effetti di gas reale.
Al di sopra del punto critico, e per pressioni superiori alla pressione critica (zona 7), il
fluido non puo` essere considerato un gas perfetto, in quanto si ha la presenza di un fluido
che e` a meta` strada tra un liquido e un gas. Il vapore puo` nuovamente essere considerato
un gas perfetto ad alta pressione e temperatura (zona 8). Quando pero` la temperatura
raggiunge i 2000-3000 ◦K, la comparsa di fenomeni di dissociazione molecolare fa s`ı che il
fluido presenti elevati effetti di gas reale.
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Fig. 3.2: I diagrammi (h-S) e (T-s) dell’ acqua.
Si ricorda che la relazione pvγ= cost, valida per trasformazioni isentropiche, puo` essere
scritta anche per il vapore, ma ora γ non e` piu` il rapporto tra i calori specifici a pressione
e volume costante, ma varia da punto a punto, come mostrato a destra in figura 3.3.
Esso, nella zona 2, assume valori tra 1.3 e 1.33. γ risultera` essere quindi funzione della
temperatura e dell’ entropia, secondo la definizione seguente:
γ = −
v
p
(
∂p
∂v
)
s
(3.1)
L’ effetto di gas reale causa una riduzione del volume specifico, rispetto all’ ipotesi di
gas perfetto. Ricordando che il lavoro, nel caso ideale, e` dato da:
Ls =
∫
v dp (3.2)
Ne segue che il lavoro di espansione di un gas reale risultera` inferiore, cos`ı come la
temperatura di fine trasformazione, e cio` a causa dell’ azione delle forze intermolecolari.
Quando si ha a che fare con un gas reale, l’ equazione costitutiva che puo` essere utilizzata
in sostituzione alla classica equazione dei gas perfetti, e` ad esempio l’ equazione di Van
der Waals:
(
p+
a
v2
)
(v − b) = RT (3.3)
dove a e b sono coefficienti correttivi.
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Fig. 3.3: Diverse tipologie di fluido nel piano (T-s).
3.2 Il ciclo ideale
3.2.1 Il ciclo a vapore saturo
Consideriamo il ciclo tracciato, nei piani (T,s) e (p,v) in figura 3.4. Nella stessa figura
e` disegnato lo schema d’ impianto che realizza tale ciclo.
Il ciclo descritto dal fluido comprende 5 trasformazioni: una compressione in fase liqui-
da (1-2), un riscaldamento a pressione costante (2-3), un passaggio di stato o evaporazione
(3-4), un espansione in zona bifase (4-5) e un nuovo passaggio di stato o condensazione
(5-1) per riportare il fluido alle condizioni iniziali. Si tratta quindi di un ciclo chiuso, in
18
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Fig. 3.4: Ciclo ideale a vapore saturo.
cui il fluido evolvente e` sempre lo stesso, qualunque sia la trasformazione considerata. Il
ciclo tracciato in figura 3.4 fa riferimento ad un caso ideale. Si suppone cioe` di considerare
le macchine ideali, assenza di perdite di calore verso l’ esterno e di perdite di carico nei
condotti di collegamento dei diversi elementi dell’ impianto cos`ı come negli scambiatori
di calore presenti.
La trasformazione 1-2 avviene in una stazione di pompaggio attraverso una pompa, e
richiede un assorbimento di potenza dall’ esterno pari a:
Pp = mvLp,id = mv
p2 − p1
ρ
(3.4)
essendo mv la portata di fluido evolvente nel ciclo.
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Le trasformazioni 2-3 e 3-4 avvengono in un generatore di vapore o caldaia. Sono
trasformazioni a pressione costante, in cui si ha l’ introduzione di calore nel ciclo. Nel
generatore di vapore l’ acqua viene inizialmente riscaldata in un elemento detto eco-
nomizzatore. Raggiunta la temperatura di saturazione corrispondente alla pressione di
evaporazione (pari alla pressione in uscita dalle pompe), l’ acqua inizia ad evaporare. Il
processo di evaporazione avviene lungo un isotermobarica, ed e` realizzata nell’ evaporato-
re. Il calore necessario perche´ avvengano queste trasformazioni e` fornito, ad esempio negli
impianti termoelettrici, dalla combustione di un combustibile fossile, carbone piuttosto
che olio combustibile. Questo calore rappresenta il calore entrante nel ciclo Q1:
Q1 =
∫ 4
2
T ds = h4 − h2 (3.5)
La trasformazione 4-5 avviene in una turbina. La turbina sara` collegata ad un alter-
natore. La potenza utile erogata dalla turbina, al lordo quindi di eventuali perdite nelle
trasmissioni, sara` pari a:
Pt = mvLt,s = mv(h4 − h5) (3.6)
La trasformazione 5-1 avviene infine in un condensatore. Questo elemento non e` altro
che uno scambiatore di calore a superfici, in cui il fluido bifase viene fatto condensare.
Il calore di condensazione Q2 uscente dal ciclo viene ceduto ad un fluido secondario di
raffreddamento. Esso vale:
Q2 =
∫ 5
1
T ds = h5 − h1 (3.7)
Per un ciclo chiuso, si definisce rendimento del ciclo il rapporto tra effetto utile e
quanto si spende per ottenerlo. Nel caso del ciclo a vapore, l’ effetto utile e` la potenza
netta uscente dal sistema, e quindi la differenza tra quella prodotta dalla turbina e quella
assorbita dalla pompa. Per produrre questa potenza netta, e` necessario fornire al ciclo
una potenza termica Q˙1. Il rendimento risulta quindi:
η =
Pu
Q˙1
=
Pt − Pp
Q˙1
(3.8)
La portata di acqua in circolo nell’ impianto e` ovunque la stessa, quindi al posto delle
potenze si possono utilizzare i lavori e i calori specifici all’ unita` di massa:
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Fig. 3.5: Ciclo ideale a vapore saturo.
η =
Lt − Lp
Q1
(3.9)
Si deve notare che il lavoro assorbito dalle pompe e` trascurabile rispetto a quello fornito
dalla turbina. Cio` e` dovuto al fatto che il volume specifico dell’ acqua in fase liquida e`
molto piccolo, e quindi il lavoro assorbito dalla pompa Lp =
∫ 2
1
v dp risulta molto ridotto
se confrontato con quello della turbina Lt =
∫ 5
4
v dp, dove il fluido evolvente e` vapore ad
alta temperatura, e quindi dotato di un volume specifico decisamente maggiore. Essendo
le macchine attraversate dalla stessa portata in massa, e` evidente che la pompa assorbira`
una potenza nettamente inferiore rispetto a quella erogata dalla turbina. Se ad esempio
si pensa di far subire al liquido un incremento di pressione pari a 80 bar nella pompa, il
lavoro assorbito sara` pari a 8 kJ/kg. L’ ordine di grandezza del lavoro fornito dalla turbina
e` nettamente maggiore, aggirandosi intorno agli 800 kJ/kg. Considerando trascurabile il
lavoro assorbito dalle pompe, il rendimento del ciclo diventa:
η ≃
Lt
Q1
(3.10)
E’ quindi evidente la ragione per cui il ciclo a vapore non venga normalmente rap-
presentato nel piano (p,v), in quanto in questo piano le trasformazioni nella pompa e
nella turbina risultano analoghe, cos`ı come mostrato in figura 3.4, fornendo quindi una
rappresentazione fuorviante dell’ importanza relativa delle trasformazioni. Dal bilancio
energetico applicato al ciclo, eguagliando la somma delle energie entranti a quella delle
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energie uscenti, si ricava:
Lt − Lp = Q1 −Q2 (3.11)
che, sostituita nell’ espressione del rendimento, fornisce:
η = 1−
Q2
Q1
(3.12)
Questa formulazione del rendimento del ciclo indica solamente qual’ e` la percentuale
di effetto utile e quant’ e` l’ entita` del calore rigettato nell’ ambiente, ma non permette di
identificare dove le perdite effettivamente avvengono. Per cercare di individuare le sorgenti
di perdita, si preferisce utilizzare una forma alternativa dell’ espressione del rendimento,
in cui compaiano esplicitamente le irreversibilita`:
η = ηcarnot −
Σ∆siTmin
Q1
(3.13)
Questa espressione, che fornisce esattamente lo stesso valore della (3.8), fa uso del
rendimento di un ciclo di Carnot di riferimento, ossia del ciclo di Carnot che evolverebbe
tra le stesse temperature minima e massima del ciclo, come mostrato in figura 3.5:
ηcarnot = 1−
Tmin
Tmax
(3.14)
In questa analisi si assume cioe` che la sorgente calda sia collocata ad una temperatura
corrispondente alla Tmax del ciclo che, in questo caso, coincide con la temperatura di
evaporazione. La sorgente fredda si trova invece alla Tmin del ciclo, coincidente con
la temperatura di condensazione. Il ciclo a vapore saturo e` pertanto quello che piu` si
avvicina al ciclo di Carnot. Esso tuttavia non ne raggiunge il rendimento in quanto, pur
avendo supposto ogni trasformazione ideale, presenta una fase di introduzione di calore
a temperatura variabile (2-3), in cui il calore viene scambiato (tra sorgente e fluido) con
differenze finite di temperatura, che quindi comporta la presenza di irreversibilita`. Un
ulteriore parametro fondamentale per descrivere le prestazioni di un ciclo a vapore e` il
lavoro utile.
Nel caso ideale, l’ area racchiusa dalle trasformazioni rappresenta il lavoro utile:
Lu = Q1 −Q2 =
∫ 4
2
T ds−
∫ 1
5
T ds (3.15)
E’ quindi evidente che, per aumentare il lavoro fornito dalla turbina sara` necessario
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aumentare il piu` possibile l’ area racchiusa dal ciclo. Questo puo` essere ottenuto dimi-
nuendo la temperatura di condensazione e aumentando quella di evaporazione. I cicli a
vapore saturo vengono usati solamente nelle centrali nucleari e in impianti geotermici, do-
ve la sorgente termica si trova a bassa temperatura. Essi possono raggiungere rendimenti,
nel caso ideale, dell’ ordine del 30-35 %. Per superare questi inconvenienti e ottenere
cicli termodinamici caratterizzati da rendimenti maggiori si introduce il ciclo a vapore
surriscaldato.
3.2.2 Il ciclo a vapore surriscaldato
Con riferimento alla figura 3.6, il ciclo a vapore surriscaldato si differenzia da quello a
vapore saturo per la presenza, nel generatore di vapore, di una terza zona, detta surriscal-
datore. Il vapore in uscita dall’ evaporatore entra in un ulteriore scambiatore di calore in
cui si riscalda fino alla temperatura TSH (dall’ inglese super heat). Il fluido che entra in
turbina e` quindi un vapore surriscaldato, che ha tutte le caratteristiche di un gas perfetto.
L’ introduzione del surriscaldamento ha diversi effetti positivi. Innanzitutto aumenta il
lavoro utile Lu, avendo aumentato l’ area racchiusa dal ciclo, nel caso ideale. Inoltre
vedremo che aumenta anche il rendimento del ciclo, avendo aumentato la temperatura
media di introduzione del calore.
L’ aumento di rendimento conseguente all’ introduzione del surriscaldamento puo` es-
sere facilmente spiegato se si immagina di suddividere il ciclo in tre cicli elementari, cos`ı
come schematizzato in figura 3.7. Ricordando che il rendimento di un ciclo e` tanto mag-
Fig. 3.6: Ciclo ideale a vapore surriscaldato.
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giore quanto piu` e` grande la differenza tra le temperature medie di introduzione e cessione
del calore, e` evidente che il rendimento del ciclo I e` sicuramente inferiore rispetto a quello
del ciclo II il quale e`, a sua volta, inferiore rispetto a quello del ciclo III:
ηI < ηII < ηIII (3.16)
Il rendimento complessivo del ciclo surriscaldato puo` essere facilmente calcolato come
la media pesata sui calori entranti dei rendimenti dei singoli cicli. Basta infatti ricordare
che la relazione (3.12) puo` essere scritta per ogni ciclo, cos`ı come per il ciclo complessivo,
per cui si ricava:
η =
Q1 −Q2
Q1
=
(Q1 −Q2)
′ + (Q1 −Q2)
′′ + (Q1 −Q2)
′′′
Q′1 +Q
′′
1 +Q
′′′
1
=
ηIQ
′
1 + ηIIQ
′′
1 + ηIIIQ
′′′
1
Q′1 +Q
′′
1 +Q
′′′
1
(3.17)
Ma allora, se il rendimento del terzo ciclo, quello introdotto con il surriscaldamento,
e` maggiore del rendimento del ciclo saturo di partenza, il rendimento finale del ciclo a
vapore surriscaldato sara` una via di mezzo tra i due, e quindi sicuramente maggiore del
rendimento del ciclo saturo di partenza.
Fig. 3.7: Suddivisione del ciclo ideale in tre cicli elementari.
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3.3 Il ciclo Hirn reale
Prima di analizzare nel dettaglio i parametri che influenzano il rendimento dell’ im-
pianto, consideriamo il caso di ciclo reale rappresentato in figura 3.8, cioe` quel ciclo in cui,
rispetto al caso ideale, si introducono le irreversibilita` in fase di compressione del liquido e
di espansione in turbina. Si continuano invece ad assumere nulle le perdite di calore verso
l’ esterno, cos`ı come le perdite di carico nelle tubazioni e negli scambiatori. Analizziamo
le diverse trasformazioni che costituiscono il ciclo. Si fa presente che, in tutte le macchine
e componenti di impianto che analizzeremo, assumeremo sempre che sia trascurabile la
variazione di quota cos`ı come di energia cinetica tra ingresso e uscita.
3.3.1 La pompa
La trasformazione 1-2 avviene in una o piu` pompe. Se si considerano le macchine
ideali, il punto di fine compressione 2 si trova alla stessa entropia del punto 1. Il lavoro
ideale assorbito dalla macchina, essendo il fluido incomprimibile, vale:
Lp =
Lp,id
ηp
= h2 − h1 (3.18)
Fig. 3.8: Ciclo Hirn reale.
Se viceversa la macchina e` reale, il punto di fine compressione si trovera` allo stesso
livello di pressione del caso ideale, ma ad un entropia maggiore. Detto ηp il rendimento
della pompa, definito come il rapporto tra lavoro ideale e lavoro reale, il lavoro reale sara`:
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Lp =
Lp,id
ηp
= h2 − h1 (3.19)
E’ inoltre possibile valutare anche la temperatura del fluido all’ uscita della macchi-
na. Trattandosi sempre di liquido, la variazione di entalpia dovuta alle irreversibilita` e`
esprimibile in termini di variazione di temperatura:
h2 − h2s = c(T2 − T2s) (3.20)
essendo c il calore specifico dell’ acqua, pari a 4.186 kJ/kgK. Si fa notare come l’ ipotesi
di trascurare il lavoro assorbito dalle pompe si traduca nell’ assumere che la variazione di
entalpia a cavallo della macchina sia trascurabile, cos`ı come la variazione di temperatura.
Ovviamente lo stesso non puo` essere detto per la pressione.
3.3.2 La caldaia
La trasformazione 2-3-4-5 avviene nel generatore di vapore e coinvolge un riscaldamen-
to in fase liquida fino al raggiungimento delle condizioni di saturazione, a cui segue un
passaggio di fase a pressione e temperatura costanti, ed infine un’ ulteriore riscaldamento
del vapore ancora a pressione costante fino alla temperatura di surriscaldamento. Il calore
specifico all’ unita` di massa introdotto nel ciclo vale quindi:
Q1 = h5 − h2 (3.21)
3.3.3 La turbina
Se la macchina e` ideale, il punto di fine espansione si trova alla temperatura e pressione
minime del ciclo, e con un’ entropia uguale a quella del punto d’ inizio espansione (punto
6s in figura 3.1). Il lavoro ideale fornito dalla turbina vale quindi:
Lt,s = h5 − h6s (3.22)
Se invece si considera la macchina reale, il fluido in uscita dalla turbina avra` la stessa
pressione e temperatura del caso ideale, ma un’ entropia maggiore, e quindi un titolo
del vapore maggiore. Introducendo un rendimento adiabatico della turbina ηt, anch’ esso
definito come il rapporto tra lavoro reale e lavoro ideale:
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ηt =
h5 − h6
h5 − h6s
(3.23)
e` possibile calcolare il lavoro realmente erogato dalla turbina:
Lt = ηtLt,s = h5 − h6 (3.24)
Il fluido, lungo l’ espansione, passa da vapore surriscaldato a fluido bifase. Non e` quindi
utilizzabile alcuna relazione semplice per il calcolo delle diverse grandezze termodinamiche
all’ uscita della macchina, ma sara` necessario utilizzare il piano di Mollier o le tabelle del
vapore.
3.3.4 Il condensatore
Il fluido bifase uscente dalla turbina viene fatto condensare a pressione e temperatura
costanti. Il calore sottratto al fluido vale:
Q2 = h6 − h1 (3.25)
E’ infine possibile esprimere il rendimento del ciclo in funzione dei salti entalpici che
il fluido subisce nelle diverse trasformazioni:
η =
(h5 − h6)− (h2 − h1)
h5 − h2
(3.26)
Si ricorda come, quanto detto fino ad ora, si riferisca o al caso di ciclo ideale o a quello
in cui vengono considerate le perdite nelle trasformazioni che hanno luogo nelle pompe e
nella turbina. Tutte le altre ipotesi, e cioe` le assunzioni di assenza di perdite di calore
verso l’ esterno, di perdite di carico nel condensatore e nel generatore di vapore nulle,
cos`ı come nei condotti di collegamento tra i diversi componenti, sono state mantenute
per entrambi i cicli. Queste ipotesi fanno s`ı che nella realta` le trasformazioni che il fluido
subisce nel compiere il ciclo di lavoro siano diverse, e che il rendimento dell’ impianto reale
sia inferiore, cos`ı come la potenza erogata dalla turbina. Le prestazioni di un impianto
a vapore vengono spesso fornite in termini di Consumo specifico (Heat Rate), che altro
non e` se non l’ inverso del rendimento. Il consumo specifico, pur essendo concettualmente
un parametro adimensionale, viene solitamente calcolato in kcal/kWh, ed esprime quindi
quanta energia termica viene utilizzata per produrre un kWattora:
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Heat Rate =
860
η
= 860
Q1
Lt
(3.27)
essendo 860 kcal = 1 kWh.
Un altro parametro utile nella definizione della taglia dell’ impianto e` il consumo di
vapore:
Consumo di vapore = qv =
1
Lu
(3.28)
ed e` normalmente espresso in kg/kcal. Esso quindi indica quanti chilogrammi di vapore
vengono prodotti dall’ unita` di energia.
3.4 Analisi parametrica
Se si considera il generico impianto a vapore con surriscaldamento, e` evidente come
le prestazioni dell’ impianto, lavoro erogato dalla turbina e rendimento del ciclo, siano
funzione della pressione di evaporazione, della temperatura di surriscaldamento e della
temperatura di condensazione, oltre ovviamente del rendimento della turbina:
η = f(pev, TSH, Tcond, ηt) (3.29)
Ci chiediamo a questo punto in che maniera questi parametri influenzino il rendimento
del ciclo. Per fare cio`, analizziamo l’ influenza di ciascuno singolarmente, cominciando
dalla pressione di evaporazione. Come mostrato in figura 3.9, al crescere della pressione
di evaporazione (mantenendola comunque inferiore al valore critico), fissati gli altri pa-
rametri, il rendimento subito aumenta molto, ma questo aumento si riduce di entita` al
crescere della pressione. Cio` e` dovuto al fatto che, piu` aumenta la pressione di evapora-
zione, maggiore risulta la quota di calore introdotto a bassa temperatura, e cio` va in parte
a bilanciare l’ aumento del rendimento dei tre cicli in cui e` possibile scomporre il ciclo
surriscaldato, aumento legato al fatto che, in tutti e tre i cicli, aumenta la temperatura
media di introduzione del calore. Inoltre, al crescere della pressione di evaporazione la
linea di espansione in turbina si sposta sempre piu` a sinistra, comportando una parte
sempre piu` estesa di espansione in zona bifase, con quindi un peggioramento del rendi-
mento della turbina. Si puo` poi notare come la presenza, nell’ espansione, di gocce di
liquido circondate dal vapore, porti ad una diminuzione del rendimento della macchina,
esercitando le gocce un’ azione frenante sul vapore che le circonda. Inoltre, l’ impatto
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Fig. 3.9: Influenza della pressione di evaporazione sul ciclo Hirn.
delle gocce sulle superfici palari della turbina puo` portare a fenomeni di erosione del-
le palettature con conseguente deterioramento del funzionamento della macchina. Negli
impianti di piccola taglia si possono tollerare titoli del vapore allo scarico della turbina
non inferiori a 0.85, valore che sale a 0.92 per gli impianti di grossa taglia. L’ influenza
della pressione di evaporazione sul rendimento di diverse tipologie di cicli a vapore e` ben
evidenziata in figura 3.10: oltre al ciclo di Carnot, vengono considerati un ciclo a vapo-
re saturo con pressione al condensatore pari a 0.05 kg/mm2, un ciclo Rankine semplice
con uguale pressione al condensatore e temperatura di surriscaldamento pari a 500◦C,
e un ciclo a vapore in cui nel condensatore regna la pressione atmosferica. Dalle curve
riportate in figura 3.10 si vede come il passaggio dal ciclo a vapore saturo a quello surri-
scaldato comporti tutto sommato un guadagno piuttosto limitato (il guadagno maggiore
dell’ introduzione del surriscaldamento riguarda l’ espansione in turbina), mentre risulti
significativa la caduta di rendimento conseguente all’ instaurarsi della pressione atmo-
sferica allo scarico della turbina. Ovviamente, qualunque sia il ciclo considerato, esso e`
ben lontano dal raggiungere il rendimento del ciclo di Carnot equivalente (con Tmax =
500◦C). Aumentare la pressione di evaporazione quindi conviene fino ad un certo punto, a
meno che questo aumento non sia accompagnato da altri accorgimenti, come ad esempio
un incremento della temperatura di surriscaldamento. Le figure 3.11 e 3.12 illustrano l’
influenza combinata di questi due parametri.
La figura 3.11 in particolare mostra come la pressione di evaporazione corrispondente al
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Fig. 3.10: Effetto della pressione di evaporazione sui tre tipi di ciclo.
massimo rendimento aumenti al crescere della temperatura di surriscaldamento. Inoltre,
aumentare detta temperatura comporta un guadagno di rendimento, la cui entita` tuttavia
si riduce progressivamente, cos`ı come avviene per la pressione.
La figura 3.12 mostra infine come la temperatura di surriscaldamento sia poco influente
per gli impianti a vapore sub-critici. Per aumentare il rendimento del 10% la temperatura
dovrebbe infatti raddoppiare, passando da 500◦C a 1000◦C. Si fa pero` notare come esista
un vincolo sulla temperatura di surriscaldamento, vincolo dettato da ragioni di conve-
nienza economica. Tale limite si assesta sui 500 600◦C, ed e` imposto da considerazioni
riguardanti i materiali utilizzati per la costruzione del generatore di vapore. Va infatti sot-
tolineato come il generatore di vapore costituisca il componente piu` ingombrante, insieme
al condensatore, di tutto l’ impianto a vapore, e quello che si trova ad operare, in regime
continuo, con temperature elevate. La scelta della tipologia di materiali con cui realizza-
re il generatore di vapore vincola quindi la massima temperatura del ciclo. Se infatti si
volesse andare oltre i 600◦C sarebbe necessario passare a leghe a base di nichel o cobalto,
decisamente molto piu` costose. Aumentare la temperatura di surriscaldamento oltre que-
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Fig. 3.11: Effetto della pressione di evaporazione sul rendimento del ciclo surriscaldato.
sto limite comporterebbe un aumento del rendimento dell’ impianto che economicamente
non paga il maggior investimento iniziale.
L’ ultimo parametro che influenza il rendimento del ciclo e` la temperatura di condensa-
zione. Con riferimento alla figura 3.13, in cui e` riportato un ciclo ideale, un abbassamento
della temperatura di condensazione da Tk a Tk comporta un aumento del lavoro utile, pari
all’ aumento dell’ area racchiusa dal ciclo (2’266). Il valore della temperatura di conden-
sazione e` pero` imposto dalla temperatura del fluido di raffreddamento TR, dall’ aumento
di temperatura che il fluido di raffreddamento subisce nell’ attraversamento del condensa-
tore ∆TR, funzione della portata del fluido di raffreddamento, e della minima differenza di
temperatura tra i due flussi ∆Tmin, a sua volta imposta dalle superfici di scambio termico
presenti, tra loro legate dal seguente bilancio termico:
Q˙2 = mRc∆Tm (3.30)
dove ∆Tm e` la differenza di temperatura media logaritmica. Per poter abbassare la
temperatura di condensazione e` allora necessario, fissata la temperatura dell’ acqua di
31
Capitolo 3. Il ciclo a vapore
Fig. 3.12: Effetto della temperatura di surriscaldamento sul rendimento del ciclo.
raffreddamento, o aumentarne la portata, riducendo quindi ∆TR, o aumentare le superfici
di scambio termico, riducendo ∆Tmin, o entrambe le cose. E’ necessario valutare se lo
sforzo richiesto per ottenere tale abbassamento di temperatura sia economicamente van-
taggioso. E’ possibile dimostrare che l’ abbassamento della temperatura di condensazione
comporta un aumento del rendimento del ciclo. Abbiamo gia` detto che aumenta il lavoro
utile, aumento che puo` essere approssimativamente cos`ı quantificato:
∆L = ∆Tk∆S = (Tk − Tk′)
rkX
Tk
(3.31)
essendo rk il calore di condensazione alla temperatura Tk e X il titolo del vapore a
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Fig. 3.13: Effetto della temperatura di condensazione.
fine espansione. Anche il calore entrante nel ciclo aumenta:
∆Q1 = c∆Tk (3.32)
Ne segue che la variazione di rendimento del ciclo conseguente ad un abbassamento di
temperatura di condensazione vale:
∆η =
rkX
cTk
(3.33)
Se si suppone ad esempio di avere una temperatura iniziale di condensazione di 32◦C,
con un titolo del vapore pari a 0.9, si ottiene un aumento di rendimento di 1.71%. Ne
segue quindi che il rendimento termodinamico del ciclo aumenta, mentre diminuisce il
titolo del vapore allo scarico della turbina. Bisogna pero` valutare quali possono essere
gli svantaggi, che portano a definire un’ ottima temperatura di condensazione. Innanzi
tutto, si rende necessario aumentare le superfici di scambio termico, con conseguente
aumento del costo del condensatore. Aumenta inoltre la potenza assorbita dalle pompe
di circolazione, sia lato impianto, sia lato fluido di raffreddamento. Un altro aspetto
importante riguarda le dimensioni della corona di scarico della turbina, aspetto che puo`
spesso essere quello dominante. Supponiamo di avere un condensatore progettato per
lavorare a circa 33◦C, a cui corrispondono 0.05 bar. Se si vuole scendere a 21◦C (a cui
competono 0.025 bar), il volume specifico varia, come ordine di grandezza, da 28.19 a 54.3
m3/kg, e quindi aumenta di circa l’ 80-90%. L’ aumento richiesto di sezione di passaggio
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e` quindi notevole, e potrebbe richiedere il passaggio ad una configurazione della turbina
a piu` flussi. Vedremo infatti che la massima portata smaltibile da un singolo corpo di
turbina e` limitato dal raggiungimento della massima sezione di passaggio consentita dalla
resistenza meccanica delle pale del rotore alla forza centrifuga. Quando questo limite
viene raggiunto, il flusso di vapore viene ripartito su piu` corpi di turbina, disposti in una
classica configurazione in parallelo.
3.5 Rigenerazione
Consideriamo un ciclo a vapore saturo come quello riportato in figura 3.5. Si e` vi-
sto come la fase di pre-riscaldo dell’ acqua di alimento (economizzatore), essendo quella
che presuppone uno scambio termico tra condensato a bassa temperatura e la sorgente,
supposta idealmente alla temperatura massima del ciclo T3, sia quella che presenta le
maggiori irreversibiita`. Sarebbe allora possibile aumentare il rendimento del ciclo se si
potesse spostare il punto di ingresso dell’ acqua in caldaia a un livello termico maggiore.
Questo e` possibile grazie alla rigenerazione. L’ idea della rigenerazione prende spunto
dai cicli termodinamici proposti da Erikson e Stirling (figura 3.14). Consideriamo ini-
zialmente il caso ideale. Tali cicli consistono di due trasformazioni isoterme collegate da
due trasformazioni della stessa famiglia: due isocore per il ciclo Stirling e due isobare per
quello di Erikson. La rigenerazione avviene nelle trasformazioni 1-2 e 3-4, tra cui avviene
uno scambio termico interno e reversibile. Il calore entrante Q1 viene infatti ceduto re-
versibilmente al fluido nella trasformazione 1-2 non a spese di una sorgente esterna, ma
internamente al ciclo stesso: e` infatti il fluido di lavoro stesso che, in fase di espansione
3-4, cede reversibilmente al fluido che viene compresso una quantita` di calore Q2 esatta-
mente pari a quella richiesta Q1. Questo calore e` quindi scambiato internamente al ciclo,
e non con l’ esterno, e quindi non compare nell’ espressione del rendimento. Ne risulta
quindi che il rendimento di un simile ciclo e` uguale a quello del ciclo di Carnot evolvente
tra le stesse temperature minima e massima:
η = 1−
Q′2
Q′1
= 1−
RT1ln(p1/p4)
RT3ln(p2/p3)
= 1−
T1
T3
(3.34)
Se si applica quanto visto al ciclo a vapore, l’ ideale sarebbe realizzare una espansione
come quella riportata in figura 3.15, in cui cioe` il vapore scambia calore con l’ acqua di
alimento in maniera reversibile durante l’ espansione. Un tale ciclo e` praticamente irrea-
lizzabile. Esso infatti presuppone la possibilita` di scambiare calore durante l’ espansione,
34
Capitolo 3. Il ciclo a vapore
Fig. 3.14: Ciclo di Erikson.
Fig. 3.15: Rigenerazione ideale.
come schematizzato in figura 3.15. Tuttavia, le superfici palari all’ interno della turbina
lambite dal vapore non sono sufficientemente estese perche´ lo scambio termico con il liqui-
do risulti possibile. Ma anche nel caso in cui queste fossero sufficienti, le portate in gioco
e i tempi di attraversamento della macchina da parte del vapore sono tali da rendere il
processo di scambio termico inefficiente. Inoltre, il vapore negli ultimi stadi della turbine
presenterebbe un titolo eccessivamente basso, con conseguenti problemi per il corretto
funzionamento ed efficienza della turbina stessa.
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Per ovviare a questi problemi, si fanno prelievi (spillamenti) successivi di vapore dalla
turbina e questo vapore viene usato per pre-riscaldare l’ acqua di alimento, tra l’ uscita dal
condensatore e l’ ingresso nel generatore di vapore, in opportuni scambiatori di calore, cos`ı
come mostrato in figura 3.16 e 3.17. Con questo sistema si usa tutto il calore contenuto in
una porzione limitata di vapore invece di usare parte del calore contenuto in tutto il vapore
evolvente in turbina. Vediamo dapprima come si modifica l’ espressione del rendimento
del ciclo in presenza di rigenerazione. Consideriamo ad esempio il caso di figura 3.16. In
presenza di rigenerazione ideale, l’ espressione del rendimento diventa:
η =
PT − PP
mVQ1
≃
PT
mVQ1
=
mV (h8 − h11)−m2(h9 − h11)−m3(h10 − h11)
mV (h8 − h6)
(3.35)
essendo mV la portata complessivamente prodotta nel generatore di vapore. A questo
punto e` necessario entrare nel merito di come questo rigeneratore funziona ed, eventual-
mente, introdurre delle semplificazioni. Esistono due tipi di rigeneratori: a miscela e a
superficie. Nel caso dei rigeneratori a miscela (figura 3.16), il vapore spillato dalla tur-
bina entra nello scambiatore, dove si miscela con l’ acqua di alimento proveniente o dal
condensatore, o dallo scambiatore precedente. Lo scambiatore lavora quindi a pressione
costante, e tutti i flussi di massa che entrano, o escono, si trovano alla stessa pressione.
Il vapore spillato cede il proprio calore latente di condensazione per portare l’ acqua di
alimento in condizioni sature. Il fluido che ne esce puo`, in prima approssimazione, essere
considerato come un liquido saturo alla pressione che regna nello scambiatore a miscela.
Il principio di conservazione dell’ energia applicato ad esempio al primo scambiatore
di figura 3.16 porta alla seguente relazione:
(mV −m2 −m3)h2 +m3h10 = (mV −m2)h2 (3.36)
da cui si ricava la quantita` di vapore che e` necessario spillare per portare l’ acqua di
alimento dal punto 2 al punto 3:
m3 = (mV −m2)
h3 − h2
h10 − h2
(3.37)
Si vede quindi che i due fluidi escono dallo scambiatore alla stessa temperatura. I
rigeneratori a miscela hanno quindi rendimenti elevati, perche´ ∆Tmin=0
◦C, ma richiedono
piu` pompe, con conseguente pericolo di cavitazione. Si ricorda infatti che ogni pompa
lavora con un fluido saturo in ingresso, che quindi puo` cavitare se la pressione scende.
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Fig. 3.16: Ciclo Hirn rigenerativo con scambiatori a miscela.
Fig. 3.17: Ciclo Hirn rigenerativo con scambiatori a superficie.
Nella realta`, in ogni impianto esiste un unico rigeneratore a miscela che ha anche la
funzione di degasare il liquido. Per questa ragione prende il nome di degasatore. Il
vapore spillato dalla turbina viene fatto gorgogliare nell’ acqua di alimento, la quale
alimenta dall’ alto il degasatore. L’ acqua viene fatta cadere dall’ alto in cascata su
una successione di piatti, in maniera tale da aumentare la superficie di contatto tra i
due fluidi. L’ acqua all’ interno del degasatore, che ha anche una funzione di accumulo,
viene mantenuta alla temperatura di saturazione, dove la solubilita` dei gas (O2 e CO2)
e` praticamente nulla, facilitandone quindi la separazione. Ogni scambiatore e` dotato di
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sfiatatoi per eliminare i gas. Consideriamo ora gli scambiatori a superficie (figura 3.17).
Qui i due fluidi sono separati: il vapore spillato dalla turbina ad un certo livello di pressione
percorre lo scambiatore in controcorrente rispetto all’ acqua di alimento, che si trova ad
una pressione diversa, ed in generale maggiore. Il vapore condensa e cede il proprio calore
di condensazione all’ acqua.
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Il ciclo termico del
Termovalorizzatore di Ospedaletto
4.1 L’ impianto reale interessato dal ciclo
Nella realta` l’ impianto di Ospedaletto, come ovvia conseguenza dei suoi complessi
stadi costruttivi, si discosta notevolmente dai semplici schemi che descrivono i vari cicli
termici che troviamo nella letteratura tecnica. La cosa che piu` colpisce e` ovviamente
la sua grande complessita` impiantistica che comprende : l’ impianto idraulico base del
ciclo per la movimentazione del fluido motore, i vari impianti di bypass per eventuali
avarie e per l’avviamento e le parti di circuito in cui sono posti in serie piu` componenti
in modo da aumentare il grado di affidabilita` dell’ insieme dell’impianto. Infatti se un
blocco per avaria dello smaltimento del rifiuto ha un costo rilevante per i maggiori costi
di smaltimento in discarica, a questo va aggiunto il forte onere economico e la lunghezza
dei tempi di risoluzione perle eventuali fermate non programmate del circuito deputato
al recupero energetico.
Per fare una quadro dell’ impianto reale cominciamo osservando i componenti basilari
che lo compongono:
• pompe di alimento
• caldaie
• turbina
• condensatori ad aria
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• pozzo caldo
• eiettori a vapore
• degasatore
• pompe di estrazione del condensato
• serbatoio condensato di alimento
4.2 La suddivisione dell’ impianto
Data la complessita` della parte impiantistica interessata dal ciclo termico abbiamo
individuato tre impianti principali distinguibili in base allo stato del fluido evolvente che
vi circola. Cos`ı da ottenere una prima schematizzazione in base al compito che ogni parte
svolge.
I tre circuiti principali individuati sono:
• il circuto dell’ acqua di alimento
• il circuito del vapore
• il circuito del condensato
4.2.1 Il circuito dell’ acqua di alimento
Il sistema acqua di alimento ha la funzione di alimentare i due generatori di vapore,
aspirando l’ acqua dal serbatoio acqua di alimento, posto al di sotto del degasatore,
pompandola fino all’ ingresso dei generatori stessi.
Nel sistema rientrano anche il degasaggio dell’ acqua mediante il degasatore e l’
attemperamento del vapore per la stazione di riduzione e per la stazione di by-pass turbina.
Il sistema e` principalmente composto dal degasatore, dal relativo serbatoio acqua
alimento e dalle pompe di alimento, di cui due elettriche ed una alimentata da una turbina
a vapore (turbopompa). Il degasatore provvede al degasaggio e al riscaldamento del
condensato (rigenerazione), che viene spruzzato al suo interno essendo alimentato da
vapore ausiliario proveniente dallo spillamento a bassa pressione in turbina.
Il serbatoio acqua di alimento, immediatamente sottostante la torretta degasante, ri-
ceve anche l’ acqua alimento proveniente dal ricircolo di minima portata delle pompe
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alimento. Durante la fase di avviamento il serbatoio puo` essere riscaldato mediante va-
pore a bassa pressione immesso sul fondo del serbatoio mediante un tubo perforato, che
garantisce un buon miscelamento tra vapore e condensato. Il serbatoio e` inoltre dotato di
un sistema di ”troppo pieno”, che permette di scaricare l’ eventuale eccesso di condensato
nel sistema di raccolta drenaggi.
Le pompe acqua alimento aspirano dal serbatoio tramite un unico collettore che si
ripartisce poi alle tre macchine; le pompe sono progettate per fornire la prevalenza ne-
cessaria per permettere all’ acqua di alimento di attraversare i vari componenti di cui
e` composta la linea ed alimentare quindi i corpi cilindrici a tutti i carichi d’ impianto
previsti.
L’ acqua alimento, partendo dal collettore di scarico del pompe di alimento, viene
inviata alle due caldaie passando attraverso le valvole di controllo di acqua alimento che
ne regolano la portata.
Il sistema acqua alimento fornisce inoltre acqua al sistema di attemperamento dei
banchi surriscaldatori delle caldaie, al sistema di attemperamento del by-pass turbina e
della stazione di riduzione vapore di bassa pressione. Prima dell’ ingresso in caldaia e`
posizionato un punto per prelevare campioni dell’ acqua e sul collettore di aspirazione
delle suddette pompe vi e` un punto di iniezione di un prodotto deossigenante regolato
manualmente in base al tenore di ossigeno misurato nell’ acqua.
Le pompe di alimento
L’ impianto e` provvisto di tre pompe alimento, due elettriche ed una a vapore; in
condizioni normali una sola pompa elettrica e` in funzione mentre l’ altra pompa elettrica e
la turbopompa sono di riserva. Le pompe sono di tipo orizzontale, centrifughe multistadio
ad anello a velocita` fissa, con motore elettrico o turbina a vapore direttamente accoppiati.
La portata di progetto delle pompe corrisponde al massimo carico continuativo delle
caldaie piu` i vari consumi di acqua (attemperamento, surriscaldatori caldaia, attempe-
ramento valvole riduzione vapore ausiliario, attemperamento by-pass turbina, ecc.). In
particolare la capacita`di ciascuna pompa corrispondente al 100% della portata di acqua
alimento richiesta dal ciclo termico basata sulla somma delle seguenti portate:
• portata di vapore prodotta al 100% del carico dell’ impianto
• portata di spurgo continuo
• portata di attemperamento surriscaldatori caldaia
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• portata di attemperamento stazione di riduzione vapore ausiliario media pressione
• portata di attemperamento stazione di by-pass
• maggioramento cautelativo del 5%
In base a tali dati di progetto una sola pompa di alimento elettrica e` in grado di ali-
mentare fino a due linee di incenerimento al 110% del carico nominale. Tuttavia in caso
di emergenza e` previsto l’ avviamento anche della seconda pompa elettrica oppure, in
caso di malfunzionamento delle due pompe elettriche, della turbopompa per continuare
ad alimentare il generatore di vapore. La turbopompa, cos`ı come le pompe elettriche,
viene mantenuta calda tramite un apposito sistema di preriscaldo, che in pratica ha la
funzione di mantenere caldo il corpo pompa uniformando la dilatazione termica dei vari
componenti; la relativa turbina a vapore non necessita invece di alcun preriscaldo prima
dell’ avviamento ed e` pertanto tenuta fredda. Mantenendo la turbopompa in tali condi-
zioni e tenendo sempre aperta la valvola sulla mandata, si assicura una rapida messa in
servizio in caso di mancata entrata in funzione delle due pompe elettriche.
Temperatura di progetto acqua alimento 138 ◦C
Portata massima 36.7 m3/h
Prevalenza 575 m
Pressione di scarico 56.47 bar
Tab. 4.1: I dati di progetto delle pompe di alimento elettriche.
Temperatura di progetto acqua alimento 138 ◦C
Portata massima 36.7 m3/h
Prevalenza 575 m
Pressione di scarico 56.47 bar
Tab. 4.2: I dati di progetto della pompe di alimento a vapore.
Il degasatore
Il degasatore e` di tipo termofisico a piatti con ugelli di spruzzaggio; esso e` princi-
palmente costituito da una torretta verticale in acciaio inossidabile e acciaio al carbonio
separata in tre sezioni:
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• sezione di spruzzaggio ed atomizzazione
• sezione di dispersione a pioggia
• sezione di lavaggio a vapore
Il degasatore viene alimentato mediante vapore ausiliario derivante dallo spillamento
controllato in turbina e funziona a pressione costante a tutti i carichi termici dell’ impian-
to. Per evitare problemi di corrosione legati alle elevate concentrazioni di ossigeno che
localmente si possono avere durante il degasaggio del fluido motore, le parti interne dell’
apparecchio (piatti, ugelli e relativa tiranteria) nella parte superiore della torretta, sono
realizzate in acciaio inossidabile.
Fig. 4.1: Schema di massima del degasatore.
Tipo a piatti con ugelli dispruzzaggio
Ossigeno residuo 10 ppb (massimo)
Temperatura di esercizio 138-280◦C
Pressione di esercizio 3.41 bar
Tab. 4.3: I dati di progetto del degasatore.
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Capacita` geometrica 10 m3
Cpacita` operativa 8 m3
Temperatura di esercizio 138-280◦C
Pressione di esercizio 3.41 bar
Tab. 4.4: I dati di progetto del serbatoio acqua alimento.
Il funzionamento a regime del circuito acqua di alimento
Durante il funzionamento normale il sistema acqua alimento provvede ad alimentare
le caldaie ad uno qualsiasi dei carichi, da quello minimo a quello massimo mediante la sola
pompa di alimento selezionata; l’ altra pompa elettrica e la turbopompa sono di riserva.
Il sistema e` progettato per garantire un funzionamento stabile, seguendo le eventuali
variazioni di carico.
Fig. 4.2: Schema di massima del circuito del vapore.
4.2.2 Il circuito del vapore
Il sistema vapore principale ha la funzione di portare il vapore surriscaldato prodotto
dalle due caldaie alla turbina a vapore, alla valvola di by-pass turbina e alla stazione di
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riduzione vapore ausiliario. Il sistema vapore ausiliario ha la funzione di fornire vapore
surriscaldato (prelevato dallo spillamento controllato in turbina) alle varie utenze del ciclo
termico. Il sistema e` principalmente composto dalla valvola di riduzione per la fornitura
del vapore in caso di by-pass turbina e dalle tubazione di distribuzione del vapore.
Il sistema vapore principale
Il sistema vapore principale colletta il vapore surriscaldato prodotto dalle due caldaie
fino alla turbina a vapore o alla valvola by-pass turbina e alla stazione di riduzione vapo-
re ausiliario in caso di emergenza. Il sistema e` principalmente composto dalle tubazioni
del vapore principale, dalle valvole di by-pass turbina a vapore e dal condensatore della
turbina a vapore. Il vapore surriscaldato (37 bar, 377◦C) prodotto da ciascuno dei due
generatori fluisce attraverso la linea di presa vapore su cui sono installate una valvola di
ritegno, una valvola di intercettazione motorizzata ed un misuratore di portata. Attra-
verso una linea comune il vapore passa quindi dalla zona caldaie alla sala macchine; qui
e` previsto un tratto di tubazione rettilineo da cui sono derivate le linee secondarie dirette
principalmente a:
• valvola di by-pass su condensatore principale
• valvola di riduzione vapore ausiliario media pressione
• turbina a vapore della turbopompa di alimento di riserva
• sistema vuoto del condensatore
• sistema tenute turbina
La linea principale procede poi fino alla turbina a vapore provvista di valvola di in-
tercettazione in ingresso per permettere di isolare la turbina in caso di manutenzione o
di fuori servizio prolungato della stessa. Il tratto di tubazione immediatamente a monte
dell’ ingresso turbina e` inoltre provvisto di una tubazione di sfiato/riscaldamento collega-
to al serbatoio raccolta drenaggi, che ha la funzione di mantenere caldo tutto il tratto di
tubazione fino alle valvole di turbina, durante i periodi di fermata di quest’ ultima.
In caso di fuori servizio della turbina il vapore prodotto viene inviato alla stazione di
by-pass, che provvede alla riduzione e all’ attemperamento del vapore prima dell’ ingresso
al condensatore dove viene quindi condensato. La stazione di by-pass e` dimensionata per
il 100% del carico globale dell’ impianto; tuttavia per brevi periodi di funzionamento (ad
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Fig. 4.3: Schema di massima del circuito del condensato.
esempio nel caso di blocco della turbina) il sistema e` in grado di sostenere anche un carico
pari al 110%, in attesa che il carico venga progressivamente ridotto.
Il sistema di by-pass e` inoltre utilizzato durante le fasi di primo avviamento ed in
ogni situazione operativa in cui il turbogeneratore non sia in grado di accettare l’ intera
portata di vapore prodotta. Il condensatore e` provvisto di un sistema vuoto, costituito
da un eiettore a vapore per l’ avviamento e due eiettori a doppio stadio (uno in servizio
ed uno di riserva) per l’ evacuazione dei gas incondensabili che si accumulano durante l’
esercizio sotto vuoto.
Le tubazioni del vapore principale sono provviste di pozzetti di drenaggio per l’ eli-
minazione delle condense e per il mantenimento della temperatura dei tratti di tubazione
non normalmente in servizio (ad esempio la linea di alimentazione della turbopompa).
Le linee di drenaggio dei vari pozzetti sono provviste di valvole di intercettazione che
vengono azionate manualmente durante l’ avviamento e la fermata dell’ impianto; nei
casi in cui ve ne sia necessita` le suddette linee sono dotate di scaricatori di condensa, che
provvedono all’ eliminazione dell’ acqua che potrebbe condensare soprattutto durante il
funzionamento ai bassi carichi. Le condense vengono scaricate al serbatoi di raccolta dei
drenaggi puliti.
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Il sistema vapore ausiliario
Il vapore ausiliario e` normalmente provvisto dallo spillamento controllato della turbina.
Il vapore surriscaldato prodotto da ciascuno dei due generatori fluisce attraverso una
linea comune dalla zona caldaie alla sala macchine; qui e` previsto un tratto di tubazione
rettilinea in alimento alla turbina da cui sono derivate varie linee secondarie tra cui la
linea diretta alla valvola di riduzione vapore bassa pressione, che riduce il vapore da 37 a
3.41 bar portandolo contemporaneamente fino ad una temperatura di 138◦C, in caso di
by-pass turbina e quindi non disponibilita` di vapore ausiliario dalla linea di spillamento
della turbina a vapore. La stazione di riduzione vapore bassa pressione e` costituita da una
valvola di riduzione, con attemperatore collocato immediatamente a valle, alimentato da
acqua alimento; la portata di attemperamento viene regolata automaticamente in base alla
temperatura di scarico tramite un’ apposita valvola, in modo di ottenere vapore in uscita
con grado di surriscaldamento richiesto. La suddetta valvola e` provvista di attuatore
pneumatico. Il vapore a media pressione viene poi distribuito mediante tubazioni di
distribuzione fino al degasatore. Anche per il sistema vapore ausiliario le linee di drenaggio
dei pozzetti sono dotate di valvole di intercettazione azionate manualmente durante l’
avvio e la fermata dell’ impianto; le condense poi vengono raccolte anche in questo caso
nei serbatoi di raccolta dei drenaggi puliti.
Fig. 4.4: Schema di massima del circuito dell’ acqua di alimento.
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La stazione di riduzione by-pass sul condensatore
La stazione di riduzione by-pass turbina sul condensatore e` costituita da una valvola di
riduzione ad azione rapida (tipo ”quick opening”), con attemperatore interno alimentato
ad acqua di alimento, e da un tubo ad orifizi multipli (”dump tube”); la portata di
attemperamento viene regolata automaticamente in base alla pressione di scarico tramite
un’ apposita valvola, in modo da ottenere vapore saturo in uscita. L’ uscita della valvola
di riduzione e` collegata direttamente al ”dump tube”, che elabora la parte finale del salto
di pressione totale (approssimativamente da 5 bar a fino alla pressione di scarico fissata).
Le valvole sono provviste di attuatore pneumatico; in caso di mancanza di energia elettrica
o di avaria la valvola si manterra` chiusa (tipo ”fail close”).
L’ avviamento del circuito vapore
Una volta che si sia proceduto all’ accensione della prima caldaia, il vapore prodotto
viene inizialmente espulso in atmosfera mediante la valvola di avviamento situata all’ usci-
ta del surriscaldatore; contemporaneamente si procede al riscaldamento della tubazione
del vapore principale aprendo la valvola di presa della caldaia ed aprendo le varie linee di
drenaggio. Raggiunta una temperatura sufficiente si cominciano a scaldare i collettori di
bassa pressione del vapore ausiliario aprendo la relativa stazione di riduzione. E’ possibi-
le alimentare anche gli eiettori, cominciando cos`ı a mettere sotto vuoto il condensatore.
Raggiunto il grado di vuoto necessario si puo` aprire la valvola di by-pass vapore al con-
densatore e cominciare a chiudere la valvola di avviamento della caldaia. A questo punto
il carico di caldaia puo` essere incrementato secondo una prevista curva di avviamento,
mentre parallelamente tutto il ciclo termico si porta a regime.
Raggiunto il carico minimo stabile di caldaia, si procede all’ avviamento della turbina
ed alla progressiva chiusura della valvola di by-pass. Nel caso invece di avviamento di
una caldaia avendone gia` una in funzione e quindi col ciclo termico completo gia` in
servizio, si procede all’ avviamento della seconda caldaia mantenendo la valvola di presa
completamente chiusa e espellendo in atmosfera il vapore prodotto fino ad un carico
sufficiente a pressurizzare la caldaia raggiungere una certa temperatura del vapore; quindi
si procede all’apertura della valvola di presa, mettendo cos`ı in parallelo le due unita`.
L’ avviamento del sistema di bassa pressione consiste essenzialmente nel riscaldamento
e nella progressiva pressurizzazione delle rete di vapore in bassa pressione. Praticamente,
raggiunta una temperatura ed una pressione sufficiente nel collettore del vapore princi-
pale,si comincia a scaldare il collettore di bassa pressione aprendo la relativa stazione
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di riduzione, ed aprendo i drenaggi delle varie tubazioni. Una volta che il collettore ha
raggiunto una temperatura sufficiente, vengono chiusi i drenaggi e la stazione di riduzione
viene messa in automatico, permettendo cos`ı di raggiungere la pressione prefissata.
Il funzionamento a regime del circuito vapore
Durante il funzionamento normale il vapore prodotto dalle due caldaie viene inviato
interamente alla turbina a vapore, che e` in grado di accettare il vapore prodotto in tutto il
campo dei carichi della caldaia, da quello minimo (una caldaia al 68%) fino a quello di pic-
co (due caldaie al 110%). Parte del vapore principale viene inoltre utilizzato direttamente
per alimentare il sistema vuoto del condensatore, il sistema di tenute della turbina e, in
caso di emergenza, la turbopompa di alimento. In caso di necessita` (ad esempio qualora lo
spillamento controllato di turbina non sia sufficiente a sostenere il carico richiesto) e` inol-
tre possibile utilizzare il vapore principale, ridotto ed attemperato mediante una stazione
di riduzione, per alimentare il collettore di vapore vapore ausiliario di bassa pressione. Il
vapore scaricato dalla turbina viene interamente condensato dal condensatore ad aria, il
cui sistema vuoto provvede all’ eliminazione degli incondensabili accumulati. Durante il
funzionamento normale il vapore di media pressione deriva dallo spillamento controllato
in turbina a 3.55 bar e viene distribuito alle varie utenze (degasatore, preriscaldo aria pri-
maria); il controllo della pressione di spillamento provvede automaticamente a mantenere
i parametri di esercizio entro le tolleranze ammesse al variare del consumodi vapore.
Il funzionamento in by-pass della turbina
In caso di fuori servizio, per guasto o manutenzione, della turbina a vapore il vapore
principale viene interamente condensato dal condensatore attraverso la relativa stazione
di by-pass. Il sistema e` dimensionato per sostenere un carico continuato di by-pass pari
al 100% del carico dell’ impianto.
Il sistema di by-pass e` dimensionato per sostenere qualsiasi fuori servizio della turbina
(detto ”trip”) causato da un guasto o da un distacco totale di carico. Tra i vari eventi
possibili, quello di distacco totale di carico mentre l’impianto sta marciando al massimo
carico (100%) rappresenta il caso piu` gravoso ai fini del funzionamento del sistema di
by-pass; al momento del trip turbina si avra` la seguente sequenza di eventi:
1. le valvole di intercettazione della turbina si chiudono
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2. la valvola di by-pass al condensatore viene spalancata completamente permettendo
il passaggio del 100% della portata di vapore totale
3. il sistema di combustione del forno e delle caldaie dovranno provvedere a ridurre l’
aﬄusso di rifiuti e di aria sulle griglie.
4.2.3 Il circuito del condensato
Il sistema condensato ha la funzione di inviare al degasatore il condensato prodotto nel
condensatore ad aria dal vapore estratto dalla turbina. Esso e` principalmente composto
dal condensatore ad aria e dalle pompe di estrazione del condensato. Le pompe di estra-
zione sono progettate con un NPSH idoneo ad aspirare dal pozzo caldo del condensatore,
posto ad una quota di 5 m e con la prevalenza necessaria per permettere al condensato di
attraversare i vari componenti di cui e` composta la linea e di essere spruzzato all’ interno
della torretta degasante posta a 10 m di quota. Il condensato partendo dal collettore di
scarico delle pompe, attraversa il condensatore degli eiettori del sistema vuoto e il conden-
satore del sistema vapore delle tenute di turbina e viene quindi inviato al degasatore. La
portata di condensato viene regolata attraverso la valvola di controllo principale asservita
ai livelli del pozzo caldo. Il ricircolo delle pompe di estrazione del condensato e` regolato
dalla valvola di controllo che interagisce con il controllore di portata posto sul collettore
di mandata delle pompe stesse. Per poter sopperire alle ulteriori richieste di condensato
dell ’impianto, dal collettore principale si stacca una linea che fornisce il condensato per
il riempimento delle caldaie in fase di avviamento e da questa si stacca un’ altra linea che
fornisce condensato al sistema di spurghi e drenaggi del ciclo termico. Il vapore scaricato
dalla turbina viene condensato dal condensatore ad aria composto da tubi alettati disposti
su una struttura a tetto su cui sono installati sei ventilatori. Il vapore giunge ai banchi
tramite collettori posti sul tetto e il condensato viene raccolto tramite un collettore nel
pozzo caldo sottostante.
Il condensatore ad aria
Il vapore esausto in uscita dalla turbina viene convogliato in un collettore di adduzione
opportunamente supportato e provvisto di punti di raccolta per le eventuali condense
che si possono formare lungo la linea in modo da evitarne il rientro in turbina. Dal
collettore poi il vapore entra nel condensatore ad aria a superficie, composto da fasci
tubieri alettati con una configurazione a tetto e sei ventilatori per il tiraggio dell’ aria
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a temperatura ambiente. Il condensatore e` progettato per ottenere il grado di vuoto
corrispondente al 100% di carico della turbina a vapore in servizio ed e` dotato di pozzo
caldo (serbatoio sottostante a 5 m di quota) che garantisce l’ accumulo di condensato. Il
pozzo caldo e` provvisto di controlli di livelli e indicatori di temperatura e pressione. Nel
pozzo caldo vengono inviati i drenaggi interni di turbina, i drenaggi del preriscaldatore d’
aria primaria, il ricircolo delle pompe condensato e il condensato proveniente dal gruppo
vuoto del condensatore stesso.
Portata scarico turbina 19.1 t/h
Pressione di scarico 0.123 bar
Temperatura di scarico vaapore 50 ◦C
Tab. 4.5: I dati di progetto del vapore uscente dalla turbina.
Le pompe di estrazione condensato
L’ impianto e` provvisto di due pompe di estrazione condensato, delle quali una normal-
mente funziona di riserva. Le pompe sono di tipo orizzontale, centrifughe a velocita` fissa
con motore elettrico. La capacita` di ciascuna pompa corrisponde al 100% della massima
portata di condensato richiesta dal ciclo termico in funzionamento basata sulla somma
delle seguenti portate:
• portata vapore a 100% del carico dell’impianto
• portata di attemperamento drenaggi ciclo termico
• portata acqua di reintegro
• maggioramento cautelativo del 5%
Temperatura di progetto condensato 67 ◦C
Portata massima 28 m3/h
Prevalenza 90 m
Pressione di scarico 8.7 bar
Tab. 4.6: I dati di progetto della pompe di estrazione del condensato.
Ciascuna pompa aspira da un collettore comune da cui si staccano due linee, una per
ogni pompa; ciascuna linea e` equipaggiata con una valvola di intercettazione ed un filtro
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”a cono”. Su ciascuna linea di mandata sono invece installate una valvola di ritegno e
una valvola di intercettazione; il condensato viene poi convogliato in un unico collettore
ed inviato al degasatore. Il sistema di ricircolo al condensatore, regolato da un’ apposita
valvola, provvede ad assicurare la circolazione della minima portata ammessa attraverso
le pompe stesse durante l’ avviamento ed i bassi carichidi impianto.
4.3 Le ipotesi
Come visto precedentemente la complessita` impiantistica e` molto rilevante, e sebbene
in un primo momento potremmo essere tentati di fare un modello iper-realistico che tenga
conto di ogni minimo particolare ci accorgiamo che la quantita` di variabili che a quel punto
entrerebbero in gioco sarebbero troppo numerose. Quello che probabilmente otterremmo,
a patto di riuscire a riprodurre fedelmente ogni aspetto del ciclo, e` un aumento della com-
plessita` molto piu` rilevante rispetto ai benefici ottenibili in fatto di precisione dell’ analisi.
Quindi in accordo con il consueto approccio ingegneristico cercheremo di schematizzare
al massimo il ciclo cercando di ricondurci a configurazioni prossime a quelle presenti in
letteratura tecnica. Ovviamente questa schematizzazione comportera` un fisiologico errore
compatibile con il grado di semplificazione del problema, ma sicuramente i dati che ot-
terremo potranno essere comunque utili per capire il comportamento del ciclo termico al
variare delle condizioni di funzionamento.
Le ipotesi semplificative che abbiamo operato sono:
• caldaia isobara
• titolo del vapore all’ uscita della turbina pari a 0.95
• condensatore isobaro
• scambiatore a miscelamento a pressione costante
• vapore di alimento delle utenze ausiliarie trascurato
• altimetria dell’ impianto ricondotta ad un impianto in piano
Vediamo di analizzarle piu` nel dettaglio. La caldaia ovviamente nella realta` non e`
sicuramente isobara poiche` esiste una perdita di carico riscontrabile sicuramente tra l’in-
gresso e l’uscita dovuta allo spostamento del fluido dall’economizzatore, all’evaporatore
fino al surriscaldatore. La prevalenza necessaria a movimentare il fluido e` ovviamente
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fornita dalla pompa dell’ acqua di alimento. Essa deve convogliare il liquido dal piano
terra della sala macchine (dove le suddette pompe sono ubicate) fino alla sommita` dei
locali della caldaia dove il vapore passa nell’ ultimo banco surriscaldatore. Dai sensori di
pressione posti a monte ed a valle della caldaia notiamo un differenziale di pressione di 3-4
bar. Questa differenza di pressione e` riscontrabile a tutti i regimi di funzionamento ed e`
a carico esclusivamente della potenza elettrica assorbita dalla pompa di alimento. Quindi
non riguardando direttamente la parte termica del ciclo la abbiamo trascurata, conside-
rando (come vedremo anche piu` avanti) un tratto a pressione costante dal collettore di
mandata della pompa di alimento fino all’ imbocco della turbina a vapore.
Per quanto riguarda il titolo del vapore all’ uscita della turbina ci siamo affidati ad
un valore tipo che questo tipo di turbine presentano. Ovviamente ci saranno lungo tutto
l’arco del funzionamento oscillazioni del titolo del vapore ma per fare un modello abbiamo
dovuto fare una scelta e questa ci e` sembrata accettabile.
L’ ipotesi di cosiderare il condensatore perfettamente isobaro, anche se non rispondente
perfettamente alla realta`, risulta in buon accordo con i dati a monte ed a valle delle unita`
refrigeranti. In questo caso i differenziali di pressione sono minimi e talvolta difficilmente
rilevabili con certezza dalla sensoristica; dunque la schematizzazione consente di pensare
un tratto di ciclo a pressione costante dal collettore di scarico della turbina fino al pozzo
caldo, da cui successivamente le pompe di estrazione prelevano il condensato da inviare alla
torretta degasante. Probabilmente queste quasi irrilevanti perdite di carico sono dovute
a due fattori: alla conformazione del condensatore che trasforma il vapore in condensato
facendolo transitare una sola volta nei tubi alettati investiti dal flusso d’ aria indotto dai
ventilatori e non per due, tre o anche quattro volte come succede in molti condensatori in
commercio ed alla presenza di eiettori a vapore, deputati ad eliminare gli incondensabili
presenti nel fluido motore mediante un Venturi che aspira dal condensatore favorendo il
mantenimento del grado di vuoto esistente.
Il degasatore svolge in realta` due funzioni; oltre ad eliminare l’ ossigeno presente
nel condensato assolve il compito di scambiatore a miscelamento avvenendo in esso la
cessione di calore del vapore proveniente dallo spillamento controllato in turbina verso il
condensato estratto dal pozzo caldo. In sostanza esso puo` essere considerato il componente
che rende possibile la rigenerazione del ciclo. Ovviamente anche in questo frangente piccole
differenze di pressione sono riscontrabili tra le due entrate e l’ unica uscita ma esse sono
talmente basse da portarci a concludere che anche questa ipotesi sia accettabile.
Il vapore surriscaldato uscente dal surriscaldatore della caldaia non viene interamente
utilizzato per produrre energia elettrica espandendosi in turbina, ma una piccola frazione
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viene utilizzata per alimentare utenze ausiliarie necessarie per il funzionamento del ciclo
termico, quali gli eiettori a vapore, il sistema di tenute della turbina e il preriscaldo della
turbopompa di alimento di emergenza. Questo vapore pur ricevendo energia termica dal
rifiuto trattato termicamente incide dal punto di vista del calore entrante nel ciclo ma
non produce alcun risultato sul bilancio energetico non interagendo verosimilmente con
lo stesso. Per questo motivo questa portata di vapore oscillante tra 1-2 t/h a seconda
del regime di utilizzo viene trascurata nel nostro modello dato che ad ogni condizione
di utilizzo essa non influisce sulla produzione di energia elettrica in turbina pur essendo
presente ad ogni regime di funzionamento del ciclo termico.
L’ ultima ipotesi, ovvero il riportare il ciclo schematizzato come se si svolgesse in pia-
no, e` dettata dall’ aver constatato che nell’ impianto reale ogni componente, per motivi
logistici o funzionali, e` posizionato a distanze ed altimetrie differenti dagli altri. Questo
comporterebbe, anche scartando le perdite di carico, una necessita` di considerare preva-
lenze nelle tubazioni necessarie a movimentare il fluido lungo le differenze di altimentria
dell’ impianto complicando non poco il nostro modello. Un esempio utile per comprendere
meglio la validita` di questa ipotesi e` la differenza di pressione di mandata della pompa
di alimento (circa 60 bar) rispetto ai valori di pressione che si registrano all’imbocco dell’
economizzatore (circa 40 bar); la differenza di pressione ovviamente serve per movimenta-
re il fluido dal piano terreno della sala macchine ai quasi 20 m di altezza delle caldaie, ma
per quanto riguarda l’ apporto termico od energetico al ciclo essa e` irrilevante. In conclu-
sione grazie ad una sensoristica molto diffusa nei principali componenti del ciclo termico
abbiamo potuto trascurare le energie dissipate per vincere perdite di carico e differenze
altimetriche, essendo esse comuni ad ogni regime dell’impianto. Ovviamente ricondurci
ad un impianto siffatto permette di avere un modello piu` chiaramente leggibile e meglio
interpretabile.
4.4 La sensoristica
In un moderno impianto oltre la parte impiantistica che deve essere efficiente, affidabi-
le, ben progettata e funzionale, una parte cruciale per poter far funzionare l’ impianto al
meglio delle sue possibilita` per le condizioni in cui si trova e` dato dal sistema di regolazione
e di controllo. L’ impianto di Ospedaletto e` dotato di un sistema di regolazione chiamato
DCS che elabora i dati forniti dagli innumerevoli sensori sparsi su tutti i componenti, fra
cui condotte, valvole, serbatoi,ecc.. I sensori maggiormente presenti sono quelli di pressio-
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ne, di temperatura, di portata e di livello. Questa enorme mole di dati fornita istante per
istante viene inviata ad una sala di controllo, posizionata al di sotto dello stabile in cui
sono presenti gli uffici, che provvede ad elaborarli istantaneamente ed ad inviare i comandi
necessari agli organi di comando (valvole motorizzate solitamente), per poter mantenere
al massimo l’ efficienza del sistema. Il sistema provvede anche ad inviare alla sala di
controllo, dove si trovano diverse postazioni di macchine UNIX, i dati in tempo reale
rilevati dalla sensoristica. Per poter meglio gestire e controllare questi dati sono utilizzati
software dedicati che permettono di visualizzare una moltitudine di schermate inerenti
particolari porzioni dell’ impianto. Dalla postazione gli operatori possono controllare il
buon funzionamento in automatico dell’ impianto. Nel caso si verificassero delle anoma-
lie il sistema quando rehistra parametri non compresinell’ intervallo consentito provvede
in automatico a porvi rimedio facendo delle regolazioni mediante gli attuatori presenti.
Nel caso che il sistema continui ad uscire dai parametri prefissati il sistema, mediante
segnalazione a video, provvede ad informare l’ operatore della problematica presente. A
quel punto l’ operatore puo` modificare manualmente la configurazione degli attuatori per
ristabilire la normalita` e ritornare ad un funzionamento totalmente automatico. Nel caso
di avarie molto importanti il sistema e` gestibile interamente in modalita` manuale dalla
stazione di controllo escludendo il sistema di regolazione automatico. In casi estremi di
malfunzionamenti degli attuatori presenti che non rispondono ai comandi inviati via ter-
minale e` possibile comunque ricorrere al loro comando manuale degli attuatori (andando
fisicamente il loco per azionarli a mano).
Per il nostro lavoro avere a disposizione in video una cos`ı grande quantita` di dati e`
stato di enorme aiuto, consentendoci di rilevare delle istantanee dei parametri caratteristici
del ciclo termico che successivamente abbiamo potuto immettere nel nostro modello per
valutarne il funzionamento.
Le schermate che ci sono state piu` di aiuto nel rilevare i parametri caratteristici sono
state:
• schermata del circuito del vapore
• schermata del circuito del condensato alimento
• schermata del circuito del condensatore
La schermata del vapore riporta per intero il relativo percorso, dal punto di produzione
a quello di utilizzo. Nella schermata del vapore notiamo a sinistra i dati relativi al vapore
prodotto dalle due caldaie in termini di temperatura, pressione e portata. Seguendo i due
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Fig. 4.5: Schermata di controllo del circuito del vapore.
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Fig. 4.6: Schermata di controllo del circuito del condensato e acqua alimento.
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Fig. 4.7: Schermata di controllo degli aerocondensatori.
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collettori vediamo che si riuniscono in un collettore principale denominato collettore di alta
pressione di cui sono riportati pressione e temperatura istantanee. Da questo collettore si
staccano due condotte, visibili sulla sinistra, che alimentano due delle utenze principali,
ovvero gli eiettori a vapore e la turbopompa. Centralmente alla schermata sono ben visibili
la turbina, che riceve il vapore dal collettore di alta pressione, lo spillamento controllato
di essa che converge nel collettore di bassa pressione e la condotta di scarico dell’ ultimo
stadio della turbina che converge al condensatore. Vengono riportati i consueti valori
di temperatura, pressione, portata e la potenza elettrica prodotta all’ alternatore dalla
rotazione dell’ albero della turbina. Si puo vedere chiaramente anche la tubazione di by-
pass turbina che si stacca dal collettore di alta pressione per ricongiungersi sulla condotta
di scarico della turbina in prossimita` del condensatore. Su questa condotta e` posizionato
anche l’ attemperatore dove il vapore surriscaldato alla massima temperatura e pressione
viene ricondotto alla consueta pressione e temperatura a monte del condensatore grazie
all’ iniezione nella vena fluida di acqua di alimento prelevata dal relativo serbatoio. Sulla
sinistra si vede invece la tubazione per l’ alimentazione del collettore di bassa pressione,
dotata di attemperatore con acqua di alimento, che entra in servizio quando, essendo la
turbina isolata, il vapore proveniente dallo spillamento viene meno. Sulla destra si possono
anche leggere i dati relativi alla temperatura ed al grado di vuoto regnante all’ imbocco
del condensatore. In basso possiamo vedere il collettore di bassa pressione, solitamente
alimentato dallo spillamento, con i relativi valori di temperatura e pressione,e lo stacco
partente da esso direzionato al degasatore.
La schermata del condensato e dell’ acqua di alimento segue il condensato appena
formatosi fino al punto in cui il liquido viene nuovamente vaporizzato, ovvero nei corpi
cilindrici delle caldaie. In alto sulla destra vediamo i dati relativi al pozzo caldo, dove il
condensato prodotto nel condensatore ad aria viene raccolto, in particolare il suo livello,
la sua temperatura e la pressione regnante in esso. Scendendo piu` in basso e` presente
una tubatura che si biforca sui due collettori delle pompe di estrazione del condensato
(doppie ridondate per motivi di affidabilita`). Sotto vediamo gli scambiatori a superficie
deputati alla condensazione del vapore utilizzato nelle utenze ausiliarie (eiettori a vapore
e tenute turbina) che comunque forniscono un apporto minimo in termine di calore al
ciclo. Piu` in basso notiamo il degasatore con relativi dati del suo funzionamento, ovvero
la pressione nella torretta degasante e la portata di condensato che viene immessa dalla
sommita`. Sotto possiamo notare anche la temperatura nel serbatoio acqua di alimento
dove il condensato, depurato dell’ ossigeno in esso disciolto, viene raccolto. In basso a
sinistra vediamo il collettore di aspirazione delle tre pompe di alimento (ridondate per
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motivi di affidabilita`), le tre pompe e sul collettore di mandata e l’ indicazione della
relativa pressione. Infine in alto a destra notiamo le condutture provenienti dalla pompa
di alimento e vediamo la portata di condensato che alimenta le due caldaie. Da notare
che da questa schermata l’ operatore con l’ausilio di in mouse puo` anche interagire con
il ciclo, per esempio scegliendo quale pompa di alimento avviare tra le tre presenti o se
regolare manualmente le valvole motorizzate a monte delle due caldaie.
La schermata del condensatore ci da principalmente informazioni sullo stato delle
unita` refrigeranti e degli eiettori a vapore. Infatti sulla sinistra vediamo lo schema di
come il condensato prelevato dai fasci tubieri alettati del condensatore venga inviato agli
eiettori che a loro volta sfruttano il vapore motore proveniente dal collettore di bassa
pressione, visibile in alto. Sulla sinistra si nota il pannello di controllo dei ventilatori
del condensatore con riportati i dati relativi alla potenza con cui sono azionati (potenza
ovviamente proporzionale al numero di giri delle ventole). Si nota che la fila piu` in alto non
riporta dati sulla potenza assorbita e questo perche` questi ventilatori sono a velocita` fissa,
mentre quelli sottostanti sono a velocita` variabile e possono essere regolati manualmente
o in automatico dal sistema di controllo. Infine nella parte bassa della schermata vediamo
le condotte dove il vapore appena condensato viene raccolto nel pozzo caldo.
4.5 Il ciclo modellato
A questo punto non rimane che applicare le ipotesi che abbiamo fatto per ottenere un
modello del ciclo dell’ impianto reale. Il ciclo modellato come gia` ricordato in precedenza
non si propone di rappresentare fedelmente in ogni minimo dettaglio il comportamento
reale dell’ impianto in tutte le condizioni di funzionamento, ma di analizzare come il ciclo
evolva per diverse condizioni dei punti caratteristici dello stesso ammettendo un errore
fisiologico dovuto alla schematizzazione. A questo proposito abbiamo precedentemente
enumerato come ognuno dei tre circuiti principali abbia una complessita` intrinseca dovuta
in particolare alle condizioni di utilizzo in fase di avviamento ed in caso di avaria. Nella
nostra analisi considereremo solamente i componenti interessati da un funzionamento
a regime con una portata di fluido evolvente costante. Questo ci permettera` di non
considerare una serie di serbatoi, condutture e parti di impianto che servono in fase di
avviamento o avaria. Lo schema del ciclo modellato e` visibile in figura e notiamo come
esso si avvicini molto a schemi di cicli Hirn con rigenerazione presenti in letteratura.
Possiamo vedere come le due caldaie non siano piu` presenti, essendo state schematiz-
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zate da una sola unita` che produca instantaneamente la somma delle due portate delle
due caldaie esistenti rilevabili dalla schermata di controllo del vapore. Allo stesso modo
ipotizzando che la portata massima del ciclo sia costante non abbiamo considerato i corpi
cilindrici che fungono da serbatoio per fornire un alimento costante alla turbina. Seguen-
to il ciclo vediamo che abbiamo eliminato il by-pass della turbina verso il condensatore
con relativo attemperatore, il by-pass verso il collettore di bassa pressione con relativo
attemperatore per ottenere vapore a media pressione quando abbiamo la turbina isolata
e gli stacchi che dal collettore di alta pressione alimentano le tre utenze ausiliarie (eiettori
a vapore, turbopompa e tenute turbina). Possiamo cos`ı vedere chiaramente come il vapo-
re prodotto dalla caldaia vada direttamente in turbina per espandersi. Dalla schermata
del vapore possiamo leggere il valore instantaneo di vapore entrante in turbina; quindi
avendo trascurato il vapore destinato ad utenze ausiliarie considereremo questo valore
come la portata massima elaborata dal ciclo (ovvero G in figura). Ad espansione non
ancora completata vediamo lo stacco dello spillamento controllato diretto alla base della
torretta degasante che sottrae una portata G’ di vapore alla portata che ha ancora da
espandersi fino alla pressione regnante nel condensatore. All’ uscita della turbina abbia-
mo ipotizzato che il vapore esausto entri direttamente nel condensatore eliminando cos`ı
la valvola di by-pass turbina che si raccorda in questo punto alla tubazione principale. Il
condensatore qua e` stato pensato come l’ unione di piu` componenti, ovvero condensatore,
eiettori e pozzo caldo. Il pozzo caldo e` stato eliminato in quanto e` fondamentalmente un
serbatoio di accumulo, ma abbiamo considerato la pressione rilevata dal suo sensore come
pressione regnante nel condensatore (punto 3). La pompa di estrazione del condensato
e` stata riportata, eliminando ovviamente il loop di ricircolo diretto al pozzo caldo, utile
nel caso di richieste di condensato non costanti da parte del degasatore. Abbiamo inoltre
considerato, visto che il degasatore (ovvero scambiatore a miscelamento) e` ipotizzato a
pressione costante, che la pressione di mandata delle pompe di estrazione fosse pari a
quella regnante nel degasatore. Seguendo il flusso del condensato troviamo il degasatore,
dove si riunisce la portata (G-G’) proveniente dal condensatore con la portata G’ spillata.
In questo componente oltre che verificarsi il degasaggio del condensato per via termofisica
avviene anche lo scambio di calore, caratteristico della rigenerazione, e quest’ ultimo e`
l’ aspetto che considereremo principalmente. Al di sotto e` stato riportato il serbatoio
di accumulo dell’acqua di alimento, solamente per identificare meglio il degasatore e non
per motivi funzionali, da cui si stacca il collettore di aspirazione della pompa di alimento
(elettrica, altrimenti cambierebbe profondamente il flusso del vapore nell’ impianto per
consentire l’alimentazione della turbopompa) che movimenta il fluido fino alla caldaia.
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In questo caso la pressione di mandata considerata e` quella che rileviamo all’ uscita del-
la caldaia; questo per non considerare la differenza altimetrica dei vari componenti e le
perdite di carico nelle tubazioni.
4.6 Il comportamento del ciclo modellato al variare
delle condizioni di utilizzo
Adesso che abbiamo elaborato il nostro schema di ciclo non ci resta che testarlo uti-
lizzando come dati di imput i dati provenienti dai campionamenti effettuati nel corso del
periodo di osservazione della centrale. Immessi i dati nel ciclo calcoleremo i parametri
caratteristici di un ciclo termico, ovvero il rendimento termico, la quantita` di calore en-
trante e uscente dal ciclo e la quantita` di lavoro prodotto che sara` confrontabile con i
dati in nostro possesso sulla potenza elettrica prodotta contestualmente al momento del
campionamento.
Per chiarire come abbiamo operato riportiamo passo passo il calcolo dei parametri
del ciclo partendo da un campionamento reale, quello del 6/3/2006 le cui schermate sono
riportate in figura 4.5 e 4.6.
Riassumiamo i valori che abbiamo estrapolato dalle schermate e assegnato ad i vari
punti del ciclo riepilogando i vari stati del fluido evolvente.
Stato 1 P1= 36.3 bar T1= 375.2
◦C G = 6.0 kg/s
Stato 2 P2= 2.6 bar T2= 156.6
◦C G’ = 0.66 kg/s
Stato 3 P3= 0.13 bar X3= 0.95 (G-G’)
Stato 4 P4 = P3 X4= 0 (G-G’)
Stato 5 P5 = P2 S5 = S4 (G-G’)
Stato 6 P6 = P2 X6= 0 G
Stato 7 P7 = P1 S7 = S6 G
Tab. 4.7: I dati identificativi degli stati del ciclo.
Adesso identifichiamo gli stati riportando in forma estesa i valori di densita`, di energia
interna, di entalpia e di entropia.
Ovviamente possiamo comprendere meglio l’ evoluzione del ciclo aiutandoci con una
rappresentazione grafica. Dei numerosi diagrammi che potremmo utilizzare i due piu`
rappresentativi sono il diagramma T-s ed il diagramma h-s.
62
Capitolo 4. Il ciclo termico del Termovalorizzatore di Ospedaletto
Fig. 4.8: Il diagramma T-s del campionamento del 06/03/2006.
A questo punto abbiamo tutto il necessario per calcolare il rendimento termico del
ciclo, il calore entrante e uscente da esso ed il lavoro da esso prodotto grazie alle note
formule del capitolo 3. In questo caso otteniamo un rendimento termico pari a η = 0.2438,
un calore entrante pari a 15969.18kW , un calore uscente pari a 12075.43kW ed un lavoro
prodotto di 3893.75kW . Adesso che abbiamo questi valori possiamo confrontarli con quelli
reali per controllare se siano o meno attendibili.
Ad esempio dalla schermata di controllo del vapore o del condensato possiamo avere
in tempo reale la potenza elettrica prodotta dall’ alternatore in MW. Questo dato puo`
essere confrontato con il lavoro calcolato uscente dal ciclo correggendo quest’ ultimo con
i rendimenti di turbina ed altenatore.
Abbiamo supposto che il rendimento meccanico della tubina sia pari a ηt = 0.98 e che
il rendimento dell’ alternatore sia ηa = 0.98. Quindi il valore del lavoro ricavato dal ciclo
ridotto con il coefficiente correttivo ηa ∗ ηt = 0.9702.
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Fig. 4.9: Il diagramma h-s del campionamento del 06/03/2006.
Quindi otteniamo L = 0.9702∗3893.75kw = 3777.71kW = 3.77MW di lavoro prodotto
dal ciclo modellato che possiamo confrontare dal dato rilevato dall’ alternatore che e`
3.8MW .
Quindi vediamo che i due dati sono sufficientemente vicini e questo ci fa capire che il ci-
clo modellato si avvicina come comportamento a quello reale. Una precisazione e` doverosa
a proposito del valore del calore entrante; il suddetto calore che entra nel ciclo modellato e`
in realta` minore rispetto al calore complessivamente prodotto dalla combustione del RSU
nei due forni, questo poiche` nelle nostre ipotesi abbiamo trascurato la portata di vapore,
deputata ad alimentare le utenze ausiliarie, che tuttavia acquisisce calore a spese del ri-
fiuto. D’ altro canto ci siamo sentiti autorizzati a fare tale supposizione anche grazie al
fatto che non abbiamo dati certi sul rifiuto che viene bruciato istantaneamente nel forno;
questo poiche` ovviamente la sua composizione chimico-fisica e` fortemente eterogenea e
poiche` l’alimentazione delle tramogge e` realizzata mediante l’ uso di un polipo comandato
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manualmente grazie all’esperienza dell’operatore. Allo stesso modo dobbiamo rilevare che
l’ energia fornita al ciclo sotto forma di lavoro dalle pompe, non collima con i dati di
assorbimento elettrico rilevato; questo e` giustificato dalle gia` citate perdite di carico e
dalle prevalenze necessarie a movimentare il fluido in componenti ad altimetrie differenti.
Il modello invece si rivela molto aderente alla realta` in dati che riteniamo piu` importan-
ti per valutare il funzionamento dell’ impianto, ovvero la potenza elettrica istantaneamente
prodotta dall’ alternatore ed il calore smaltito dal condensatore, che a meno di tolleranze
ovvie e` in linea con i dati del fornitore in termini di potenza termica massima smaltibi-
le. Nella tabella 4.10 possiamo vedere i parametri che abbiamo calcolato per ognuno dei
nostri campionamenti da cui possiamo rilevare la fedelta` del modello al comportamento
reale.
I valori che sono riportati nella tabella 4.9 alla voce W˙out non sono altro che la quantita`
di lavoro uscente dal ciclo modellato che per essere comparati con i relativi rilevamenti
all’ alternatore debbono essere corretti con il rendimento meccanico della turbina ηt e
con il rendimento dell’ alternatore ηa. Quindi, considerando ηt=0.99 e ηa=0.98, dovremo
moltiplicare i suddetti valori per il prodotto dei due rendimenti ovvero ηtηa=0.9702; in
tabella 4.10 e in figura e` riportato il confronto dei dati di potenza elettrica rilevati e quelli
calcolati con l’ ausilio del nostro modello.
I dati che sono riportati nella tabella 4.9 ci danno un idea del funzionamento dell’
impianto al variare delle condizioni di utilizzo; e` interessante rilevare la costanze di ren-
dimento del ciclo termico che si mantiene tra 0.22 e 0.24 e che le maggiori differenze sono
rilevabili per quanto riguarda le portate di fluido che entra in turbina, da dei massimi di
oltre 6 kg/s (21.6 t/h) fino a dei minimi di meno di 5 kg/s (18 t/h). Questo range di fun-
zionamento comporta un gap di circa 1 MW di potenza elettrica prodotta all’ alternatore,
tra il comportamento migliore del ciclo e quello peggiore. Questo ci fa capire che ci sia
un ”collo di bottiglia” che non permette all’ impianto di esprimere tutto il suo potenziale
come dovrebbe. Ora vedendo che le due caldaie funzionano praticamente sempre al di
sotto della loro potenzialita` massima (25 t/h di vapore) possiamo evincere che questa
parte del ciclo termico non sia l’ imputata del calo di prestazioni. Passando a considerare
la turbina (di marca Alstom), essa ha una capacita` di accettare normalmente, stando alle
specifiche del produttore, fino a 22.5 t/h di vapore (con una potenza nominale di 4.2 MW)
quindi nella maggioranza dei casi ha funzionato molto al di sotto delle sue potenzialita`.
Di conseguenza il componente che e` imputato della riduzione di prestazione e` il gruppo
condensante, che probabilmente evidenzia nel periodo estivo (periodo della maggior parte
dei campionamenti) una carenza di potenza termica smaltibile; questo e` da imputarsi alla
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diminuzione del range termico tra il fluido in condensazione (circa 50◦C) e la tempera-
tura ambiente che puo` arrivare anche a 35◦C nei giorni piu` caldi. Come verra` spiegato
ampiamente nel capitolo seguente la stessa portata di vapore da condensare richiede all’
aumentare della temperatura ambiente una potenza termica sempre maggiore; nel nostro
caso l’ impianto di condensazione limitava la portata di fluido circolante nel ciclo alla
sua capacita` massima in termini di fluido condensato, con ricadute molto negative sulla
produzione di energia elettrica.
Fig. 4.10: Confronto tra la potenza rilevata all’ alternatore e quella calcolata col modello.
66
Capitolo 4. Il ciclo termico del Termovalorizzatore di Ospedaletto
Stato 1 Vapore surriscaldato
ρ1= 12.8848 kg/m
3
u1= 2879.20215 kJ/kg
h1= 3160.9292 kJ/kg
s1= 6.72968 kJ/(kg
◦C)
Stato 2 Vapore surriscaldato
ρ2= 1.33953 kg/m
3
u2= 2583.62305 kJ/kg
h2= 2777.72021 kJ/kg
s2= 7.17948 kJ/(kg
◦C)
Stato 3 Liquido + Vapore
ρ3= 0.09151 kg/m
3
u3= 2333.28149 kJ/kg
h3= 2474.85498 kJ/kg
s3= 7.69206 kJ/(kg
◦C)
Stato 4 Liquido + Vapore
ρ4= 987.5529 kg/m
3
u4= 213.52451 kJ/kg
h4= 213.53769 kJ/kg
s4= 0.7167 kJ/(kg
◦C)
Stato 5 Liquido sottoraffreddato
ρ5= 987.55653 kg/m
3
u5= 213.49887 kJ/kg
h5= 213.7621 kJ/kg
s5= 0.7167 kJ/(kg
◦C)
Stato 6 Liquido saturo
ρ6= 935.87707 kg/m
3
u6= 540.62195 kJ/kg
h6= 540.89978 kJ/kg
s6= 1.62095 kJ/(kg
◦C)
Stato 7 Liquido sottoraffreddato
ρ7= 935.87717 kg/m
3
u7= 540.62146 kJ/kg
h7= 544.50017 kJ/kg
s7= 1.62095 kJ/(kg
◦C)
Tab. 4.8: Gli stati del ciclo nel campionamento del 06/03/2006.
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Rilevamento G[kg/s] Pmin[bar] Q˙out[kW ] η W˙out[MW ]
1 6.01 0.13 12075.43 0.2438 3.91
2 5.77 0.23 11519.27 0.2394 3.64
3 4.44 0.14 8930.74 0.2326 2.72
4 5.97 0.20 12633.63 0.2339 3.80
5 4.87 0.20 9823.72 0.2283 2.92
6 5.32 0.20 10643.71 0.2332 3.25
7 5.52 0.21 11061.83 0.2330 3.38
8 5.46 0.17 10883.91 0.2342 3.35
9 5.35 0.14 10550.46 0.2425 3.39
10 5.36 0.15 10754.71 0.2331 3.28
11 5.55 0.16 11134.47 0.2332 3.40
12 5.64 0.17 11319.68 0.2329 3.45
13 5.18 0.20 10451.30 0.2288 3.12
14 5.46 0.17 10969.65 0.2321 3.33
15 5.52 0.17 11086.31 0.2323 3.37
16 5.43 0.17 10911.31 0.2319 3.31
17 5.49 0.18 11037.91 0.2315 3.34
18 5.53 0.19 11124.93 0.2311 3.36
19 5.17 0.16 10396.41 0.2314 3.15
20 5.30 0.15 10638.32 0.2328 3.24
21 4.70 0.13 9455.08 0.2311 2.85
22 4.87 0.13 9783.89 0.2321 2.97
23 5.39 0.14 10801.98 0.2340 3.32
24 4.98 0.17 10036.24 0.2297 3.01
25 5.20 0.17 10464.06 0.2308 3.16
26 5.61 0.15 11239.63 0.2342 3.45
27 5.33 0.17 10716.85 0.2315 3.24
28 5.54 0.16 11115.05 0.2331 3.40
29 5.62 0.16 11270.43 0.2335 3.45
30 5.88 0.16 11775.42 0.2345 3.63
31 5.94 0.17 11903.06 0.2341 3.66
32 5.90 0.16 11814.26 0.2346 3.64
33 5.71 0.16 11445.23 0.2339 3.51
34 6.12 0.16 12241.566 0.2355 3.79
Tab. 4.9: Parametri caratteristici del ciclo nei rilevamenti effettuati.
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Rilevamento Potenza calcolata corretta[MW] Potenza rilevata[MW]
1 3.81 3.8
2 3.55 3.35
3 2.64 2.6
4 3.77 3.6
5 2.84 2.89
6 3.17 3.19
7 3.29 3.21
8 3.26 3.26
9 3.3 3.29
10 3.19 3.24
11 3.3 3.36
12 3.35 3.4
13 3.03 3.02
14 3.24 3.31
15 3.28 3.33
16 3.22 3.32
17 3.25 3.25
18 3.27 3.25
19 3.06 3.05
20 3.15 3.26
21 2.77 2.83
22 2.89 2.93
23 3.23 3.28
24 2.93 3.05
25 3.07 3.15
26 3.35 3.49
27 3.15 3.23
28 3.3 3.46
29 3.35 3.42
30 3.53 3.71
31 3.56 3.7
32 3.54 3.67
33 3.41 3.54
34 3.69 3.9
Tab. 4.10: Confronto delle potenze elettrice all’ alternatore.
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A questo punto il nostro lavoro di analisi dell’ impianto del sistema e` concluso, tut-
tavia grazie ad esso siamo venuti a conoscenza delle potenzialita` del ciclo termico e di
come esso viene sfruttato al variare delle condizioni esterne per produrre energia elettrica.
Ricordiamo nuovamente che la produzione di energia elettrica in impianti di questo tipo
e` solamente una finalita` secondaria (anche se obbligata dalla legge) e che il fine primario
e` quello di trattare termicamente il rifiuto raccolto per poterlo smaltire piu` agevolmen-
te e a minor costo in discarica, riducendone la massa e il volume. Analizzando piu` nel
dettaglio la tabella 4.9 ci salta all’ occhio un dato molto interessante; i maggiori valori
di potenza istantaneamente prodotta dall’alternatore si hanno quando nel ciclo fluiscono
portate elevate. Questo e` abbastanza scontato come dato, ma ponendoci la domanda del
perche` questo impianto abbia questi sbalzi nei valori di portata di fluido elaborata, ci
viene da pensare che ci sia qualche componente che non e` progettato per supportare il
ciclo al massimo delle sue possibilita` con condizioni esterne particolari.
Analizzando tutti i componenti vediamo che quello che condiziona la portata di fluido
evolvente e` il condensatore; infatti nelle giornate calde prossime o superiori ad i 30◦C
abbiamo rilevato delle portate di vapore elaborate minime rispetto a tutto il campione.
Ci viene da pensare che ci sia un sottodimensionamento delle unita` refrigeranti per le
giornate estive. Probabilmente i conti per il dimensionamento delle unita` sono stati svolti
per soddisfare una temperatura media dell’ aria esterna all’impianto di circa 20◦C.
Un aumento dell’ energia elettrica prodotta lo possiamo ottenere anche mantenendo
i valori di temperatura e pressione caratteristici del ciclo termico inalterati e riuscendo
contestualmente ad uniformare la portata media di fluido evolvente ad un valore prossimo
alle massime prestazioni ottenibili. Per fare un paragone vogliamo dare affidabilita` al
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ciclo termico in modo che possa avere un rendimento, in termini di produzione di energia
elettrica, il piu` costante possibile in tutto l’ arco dell’ anno. Invece ora l’ impianto e` in
grado di ottenere buone produzioni solo nel periodo invernale e nelle mezze stagioni avendo
grosse difficolta` nel periodo estivo. Ovviamente il discorso di uniformarne le prestazioni
e` valido, a meno di avarie o imprevisti non prevedibili.
5.1 Gli aerocondensatori
Per capire come ipotizzare una modifica sul componente che ha qualche problema
cerchiamo innanzi tutto di comprendere meglio come esso sia fatto e come funzioni. Gli
aerocondensatori non sono altro che degli scambiatori di calore che utilizzano come fluido
refrigerante l’ aria atmosferica che e` presente in prossimita` dell’ impianto, cedendo ad essa
il calore che viene ceduto dal vapore in condensazione. Gli aerocondensatori sono una
famiglia di scambiatori utilizzati in tutto il mondo e soprattutto dove non siano presenti
grandi quantita` di acqua per poter approntare torri evaporative, che hanno sicuramente
una resa migliore.
Il principio di funzionamento di un aerocondensatore e` semplice come possiamo vedere
in figura 5.1. Il vapore da condensare entra dell’ estremita` sinistra del tubo alettato,
mentre le stesse alette sono investite da un flusso di aria a temperatura ambiente indotto
dall’ uso di un ventilatore. Il calore di processo viene cos`ı trasferito all’ aria, condensando
il vapore che esce dall’ estremita` destra ed espellendo aria che ha acquisito il suo calore
verso l’ atmosfera.
Un aerocondensatore e` composto solitamente dei seguenti componenenti:
• parti per lo scambio termico composte da tubi alettati collegati in cima ed in fondo
da dei collettori
• unita` per la movimentazione del fluido refrigerante, ovvero delle ventole
• dato che le ventole devono essere azionate sono presenti dei motori elettrici con un
opportuno sistema di trasmissione (in questo caso a cinghia)
• convogliatori tra la parte di scambio e l’ imbocco della ventola
• una struttura di supporto per sorreggere i componenti e consentire un opportuno
aﬄusso di aria fresca alle parti deputate allo scambio termico
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Fig. 5.1: Principio di funzionamento di un aerocondensatore.
Gli aerocondensatori si distinguono principalmente in due tipi visibili in figura 5.2
ovvero a tiraggio forzato e a tiraggio indotto. Il tiraggio forzato e` esercitato da un ven-
tilatore che convoglia l’ aria, premendola sul fascio tubiero alettato. Nel tipo a tiraggio
indotto invece la ventola e` posta, seguendo la direzione del flusso d’ aria, dopo il fascio
tubiero, quindi l’ aria calda viene ”estratta” dal fascio tubiero e espulsa dalla sommita`
della torre. L’ aerocondensatore in servizio presso l’ impianto di Ospedaletto e` del tipo a
tiraggio forzato.
I principali vantaggi di questa soluzione rispetto al tiraggio forzato sono: una migliore
distribuzione del flusso attraverso il fascio tubiero, una minore possibilita` che si creino
ristagni di aria calda dovuti alle turbolenze ed una migliore controllabilita` e stabilita`
dell’ azione refrigerante visto che il convogliatore protegge il fascio tubiero dagli agenti
atmosferici. D’ altra parte esistono anche svantaggi, come: un maggior assorbimento dei
motori elettrici ed una peggiore accessibilita` alle ventole in caso di guasto e manutenzione.
Una volta compreso come e` fatto e come funziona un aerocondensatore ci siamo de-
dicati a stimare la potenza termica che questi tipi di unita` riescono smaltire. Per poter
quantificare questa potenza per le diverse condizioni ambientali che l’impianto puo` in-
contrare (temperatura ambiente variabile) abbiamo utilizzato le formule di progetto per
questa tipologia di condensatori. La formula principale che permette il calcolo della
potenza smaltita da un aerocondensatore e` la seguente:
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Q˙ = UA(CMTD) (5.1)
dove U e` il coefficiente di scambio termico del condensatore, A e` l’area di servizio
dell’ aerocondensatore e (CMTD) (corrected mean temperature difference) e` un termine
tipico definito per gli scambiatori. A sua volta (CMTD) = F (LMTD) dove LMTD(log
mean temperature difference) e` definito come:
LMTD =
(T1 − t2)− (T2 − t1)
ln (T1−t2)
(T2−t1)
(5.2)
Fig. 5.2: Le due principali tipologie di aerocondensatori.
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dove T1 e T2 sono rispettivamente le temperature di ingresso e uscita del vapore in
condensazione e t1 e t2 le temperature di ingresso e uscita dell’ aria. Il termine F invece
(a) La parte meccanica. (b) Un tipico tubo alettato.
(c) Funzionamento del fascio tubiero.
Fig. 5.3: Parti tipiche di un aerocondensatore
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e` un fattore correttivo che dipende dal tipo di condensatore (nel nostro caso a flusso
incrociato1 e ad un passo2) e dalle temperature ingresso e uscita dal vapore e dell’aria; il
valore di F si ricava dal diagramma di figura 5.4.
Il dato che non abbiamo disponibile e che ci serve per poter effettuare il calcolo nella
5.1 e` la temperatura di uscita dell’ aria (t2) imponendone una di ingresso per rappresentare
una particolare condizione climatica nei pressi dell’ impianto; gli altri termini sono tutti
noti sfruttando i dati forniti dal produttore.
Per risolvere il problema abbiamo impostato un equilibrio tra la potenza uscente dal
condensatore e la potenza termica acquisita dall’ aria che fluisce nello stesso, ovvero:
Q˙ = avµcp(t2 − t1) (5.3)
dove a e` l’ area della sezione frontale dello scambiatore, v e` la velocita` frontale indotta
1Per flusso incrociato si intende che il flusso dell’ aria incrocia perpendicolarmente la tubazione in cui
il vapore in condensazione scorre.
2Per numero di passi si intende quante volte il fluido da refrigerare e` costretto dal fascio tubiero a
incrociare il flusso refrigerante prima di essere raccolto nel collettore del condensatore.
Fig. 5.4: Il diagramma per ottenere il fattore correttivo F .
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dai ventilatori, µ e` la densita` dell’ aria e cp e` il calore specifico dell’ aria a pressione
costante. Come si vede nella 5.3 per calcolare la portata di aria che fluisce nel condensatore
abbiamo considerato l’ area frontale di una unita` refrigerante e la velocita` frontale; in
seguito il valore ottenuto lo abbiamo moltiplicato per il numero di unita` per le quali
abbiamo eseguito il calcolo.
L’ equazione ottenuta e` del tipo:
UAF (LMTD) = avµcp(t2 − t1) (5.4)
Bisogna notare che sono presenti due termini funzioni dell’ incognita t2 che vogliamo
trovare, ovvero F e LMTD. Essendo F un coefficiente dipendente da t2 ma che si ricava
dal diagramma fornito in figura 5.4, non e` possibile associare F ad una funzione mate-
matica di t2. Per questo motivo l’ equazione e` stata risolta per via iterativa, immettendo
di volta in volta diversi valori di t2 fino a che le due quantita` in 5.4 non sono risultate
coincidenti.
Una volta individuata t2 partendo da una t1 variata di volta in volta (simulante le
condizioni atmosferiche) abbiamo calcolato la potenza smaltibile degli aerocondensatori
in alcune nuove configurazioni proposte, contestualmente indicando anche la portata di
vapore condensabile.
5.2 Le possibili nuove configurazioni per l’ amplia-
mento degli aerocondensatori
Abbiamo ipotizzato di incrementare le unita` refrigeranti esistenti con delle coppie di
nuove unita` dello stesso tipo e dello stesso produttore. Ipotizzare un’ installazione di
unita` uguali alle preesistenti ci ha permesso di avere dei dati tecnici forniti dal produttore
(Hudson) e inoltre comporterebbe dal punto di vista economico un minor esborso di
capitale per l’ adeguamento visto che molte parti del vecchio e del nuovo sarebbero andate
a combaciare; quindi si puo` definire sicuramente la scelta ”meno invasiva” sull’ impianto.
Il motivo per cui considereremo l’ aggiunta solo di coppie di unita` refrigeranti e` dovuto
al fatto che nella realta` di queste due unita` una e` a velocita` fissa (100%) e l’ altra a
velocita` variabile (dal 20% al 100%). Come ovvio l’ unita` a velocita` variabile permette
di effettuare una regolazione della portata del flusso d’ aria agendo sulla velocita` delle
ventole.
Ricordiamo che le considerazioni ed i valori riportati in seguito fanno riferimento alle
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unita` funzionanti al massimo del loro potenziale (numero di giri delle ventole massimo),
che si e` considerato cautelativamente di condensare alla pressione minima raggiungibile
in realta` ( 0.13 bar) e supponendo un titolo del vapore esausto uscente dalla turbina pari
a 0.95.
Abbiamo considerato alcune possibili condizioni di utilizzo per vedere il comportamen-
to delle nuove configurazioni proposte, partendo da una temperatura ambiente di 25◦C
(una condizione di utilizzo normale nel periodo estivo) fino ad arrivare ad una temperatura
ambiente di 35◦C (temperatura di utilizzo estremo).
N◦ unita` refrigeranti Calore asportabile [kW] Portata vapore condensabile [t/h]
6 9411.02 15.10
6 + 2 12548.03 19.97
6 + 4 15685.05 24.95
6 + 6 18822.05 29.95
Tingr= 25
◦C Tusc= 38.7
◦C
Tab. 5.1: Le varie configurazioni ad una temperatura ambiente di 25◦C.
N◦ unita` refrigeranti Calore asportabile [kW] Portata vapore condensabile [t/h]
6 8380.62 13.30
6 + 2 11174.16 17.73
6 + 4 13967.77 22.17
6 + 6 16761.24 26.60
Tingr= 27.5
◦C Tusc= 39.7
◦C
Tab. 5.2: Le varie configurazioni ad una temperatura ambiente di 27.5◦C.
N◦ unita` refrigeranti Calore asportabile [kW] Portata vapore condensabile [t/h]
6 7350.21 11.66
6 + 2 9800.29 15.55
6 + 4 12250.36 19.44
6 + 6 14700.48 23.33
Tingr= 30
◦C Tusc= 40.7
◦C
Tab. 5.3: Le varie configurazioni ad una temperatura ambiente di 30◦C.
Dalle tabelle riportate possiamo vedere quantificate la potenza termica smaltibile dalle
unita` preesistenti (6 unita`) e gli incrementi ottenibili aumentando il numero di unita` a
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N◦ unita` refrigeranti Calore asportabile [kW] Portata vapore condensabile [t/h]
6 6251.12 9.92
6 + 2 8334.82 13.22
6 + 4 10418.53 16.53
6 + 6 12502.24 19.84
Tingr= 32.5
◦C Tusc= 41.6
◦C
Tab. 5.4: Le varie configurazioni ad una temperatura ambiente di 32.5◦C.
N◦ unita` refrigeranti Calore asportabile [kW] Portata vapore condensabile [t/h]
6 5220.71 8.28
6 + 2 6960.95 11.04
6 + 4 8701.19 13.81
6 + 6 10441.43 16.57
Tingr= 35
◦C Tusc= 42.6
◦C
Tab. 5.5: Le varie configurazioni ad una temperatura ambiente di 35◦C.
gruppi di due, al variare del parametro piu` condizionante l’ intero comportamento del
ciclo termico, ossia la temperatura ambiente nei pressi dell’ impianto. A fianco della
portata termica asportabile e` indicata la relativa portata massima di vapore condensabile
per poter meglio comprendere i dati.
L’ impianto allo stato attuale viaggia su medie di portata di vapore condensato pa-
ri a 19 t/h, che implicano una produzione in caldaia pari a circa 21-22 t/h a seconda
del bisogno delle utenze ausiliarie. Per una progettazione estremamente cautelativa dell’
ampliamento potremmo considerare la portata massima delle due caldaie 25 t/h meno
uno spillamento minimo di 2.5 t/h; cio` implicherebbe una portata di vapore condensabile
stimata su 22.5 t/h. Questo valore, che richiede una potenza smaltita di 14100 kW alla
pressione di condensazione minima, vediamo che e` raggiunto gia` nella configurazione con
quattro unita` supplementari (6+4) ad una temperatura ambiente di 27.5◦C, ovvero una
temperatura estiva gia` di tutto rispetto. Notiamo che non abbiamo nemmeno riportato i
dati per temperature inferiori ai 25◦C, essendo in questo caso gia` ampiamente sufficienti le
unita` preesistenti. Vedendo il funzionamento reale dell’impianto (19 t/h di portata di va-
pore condensabile) notiamo che una configurazione (6+4) da gia` ampie garanzie riuscendo
a condensare questa portata ad addirittura 30◦C. Per quanto riguarda la temperatura di
32.5◦C ci siamo resi conto che con un ampliamento massimo (6+6) questa configurazione
garantirebbe il funzionamento del ciclo al massimo delle potenzialita` rilevate in realta`, ma
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insufficiente per condensare la portata massima ipotetica delle due caldaie al massimo.
In sintesi se volessimo condensare con una temperatura esterna di 35◦C la massima
portata teorica delle caldaie meno lo spillamento minimo ipotizzato non basterebbe un
ampliamento di sei unita`, ma consideranto questo valore gia` molto al di sopra delle reali
possibilita` dell’ impianto allo stato attuale pensiamo che un ampliamento di quattro unita`
sia gia` piu` che sufficiente per far fronte al 95% delle condizioni climatiche incontrate
lungo l’ arco dell’ intero anno. Infatti fare ipoteticamente un ampliamento di otto unita`
per avere l’ impianto che puo` funzionare al 100% anche nei pochi momenti estivi in
cui si incontrano temperature prossime ai 35◦C non sembra economicamente vantaggioso
essendone sufficienti solo quattro in piu` per avere una garanzia di funzionamento ottimale
nel 95% dell’ anno.
Tuttavia se valutando su base economica che l’ installazione di sei unita` non costasse
molto di piu` rispetto all’ acquisto di quattro, essendo pressoche` uguali le spese di installa-
zione, di adeguamento dell’ impianto idraulico e di collaudo, anche un ampliamento (6+6)
potrebbe essere un buon compromesso. In sostanza la soluzione elaborata permetterebbe
all’ impianto di funzionare per quasi tutto l’ anno con un buon margine di affidabilita`
che potrebbe essere determinante in caso di avaria di uno o piu` gruppi. Eventualmente
questo ampliamento di sei unita` potrebbe essere anche un punto di partenza nell’ ipotesi
di ampliamento dell’ impianto con una terza linea di incenerimento.
5.3 Possibili interventi migliorativi per gli aerocon-
densatori preesistenti
Questa sezione ovviamente non e` in contrasto con quella precedente ma ne e` sem-
plicemente un complemento per poter vedere se, con alcuni accorgimenti, possone essere
incrementate le prestazioni delle unita` esistenti.
La prima cosa da farsi e` un’ accurata ispezione dello stato dell’ aerocondensatore per
effettuare eventuali piccole riparazioni che riportino lo stato dell’ unita` alle specifiche di
fabbrica; ovvero saranno da esaminare :
• la parte inerente al fascio tubiero del vapore
• le ventole
• la parte meccanica
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• la parte deputata al controllo dell’ unita`
Per il fascio tubiero dovremmo controllare che il telaio che lo supporta non sia defor-
mato e non siano presenti distorsioni della struttura; verificato questo possiamo analizzare
piu` nel dettaglio lo stato dei supporti dei tubi, delle alette del fascio tubiero, dei collettori
di imbocco del vapore per vedere se sono presenti ammaccature, parti piegate o altre
difformita`. In seguito verificheremo la quantita` di sporcizia che il fascio tubiero ha ac-
cumulato durante l’ esercizio; per fare cio` e` sufficiente porsi sotto di esso e vedere se la
luce del sole filtra adeguatamente. Ovviamente anche un controllo alle varie giunzioni,
ispezionando le relative guarnizioni puo` mettere in evidenza piccole perdite o infiltrazioni
d’aria nella parte di movimentazione del vapore esausto.
Esaminare le ventole richiede di verificare innanzi tutto lo stato delle pale, sincerandosi
che la loro inclinazione sia quella di fabbrica (15◦) per tutte e otto, verificando che le
pale routino tutte su un piano comune, verificando che la distanza tra la punta della
pala e la parte fissa del ventilatore non sia eccessiva e controllando che il numero di
giri sia quello indicato nelle specifiche del produttore. Inoltre notare se l’unita` presenta
vibrazioni o pulsazioni quando in servizio puo` far subito capire se ci sono parti rotanti
fuori bilanciamento oppure se il numero di giri a cui facciamo funzionare i ventilatori e`
troppo prossimo alla frequenza di risonanza. Un altro utile indicatore di un non corretto
funzionamento puo` essere dato da un assorbimento di potenza elettrica differente dalle
specifiche; per esempio se le pale sono inclinate con un angolo eccessivo o il fascio tubiero
e` molto sporco vi sara` un consumo supplementare di corrente essendo il flusso d’ aria
ridotto a fronte di una maggiore pressione statica.
Fig. 5.5: Convogliatore d’ aria all’ imbocco del ventilatore.
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Anche la parte meccanica merita ovviamente un’ ispezione, infatti controllare lo stato
di usura e di tensionamento delle cinghie deputate alla trasmissione del moto e` sicuramente
benefico; successivamente verificare la complanarita` delle pulegge del motore elettrico e
delle ventole puo` evidenziare problemi di montaggio o usure anomale.
Infine e` molto importante accertarsi che i leveraggi di azionamento del motore elettrico
non siano ostruiti da sporcizia e che si possano muovere liberamente per tutta la corsa
prefissata; analoghe asserzioni possiamo farle per gli attuatori.
Fig. 5.6: I profili di velocita` di una pala a profilo aerodinamico e non.
A questo punto, avendo riportato le unita` al loro funzionamento normale possiamo
decidere se limitarci a cio` o intraprendere un’ ulteriore ottimizzazione. Ipotizzando di
intraprendere l’ ottimizzazione partiamo subito notando che nel processo di condensazio-
ne la resistivita` termica lato aria e` preponderante rispetto a quella del lato vapore; cio`
significa che aumentare del 10% il flusso di aria che attraversa il fascio tubiero puo` con-
sentire un incremento di potenza smaltibile di 5-7%. Svariati sono i mezzi per ottenere
questo incremento di flusso: aumentando l’ angolo di incidenza delle pale, aumentando la
velocita` di rotazione agendo sui giri del motore o semplicemente sostituendo le cinghie a
”V” con cinghie dentate che migliorano la trasmissione del moto (ovviamente in questo
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ultimo caso l’ aumento di giri della ventola e` molto contenuto). E’ doveroso segnalare
anche i possibili inconvenienti di tali modifiche, per esempio l’ aumento di 10% del flusso
comporta un aumento del 21% di pressione statica e conseguentemente del 33% di poten-
za richiesta per muovere le pale, quindi puo` essere necessario un adeguamento dei motori
elettrici.
Esistono anche interessanti accorgimenti di natura aerodinamica, per esempio e` pos-
sibile, nel caso che ci sia una distanza eccessiva tra la punta della pala e la parte fissa del
ventilatore, colmare questa distanza con degli appositi kit che permettono di guadagnare
il 2-5% di flusso d’ aria ed ottenere anche un aumento di silenziosita` pari a 0.5 dB (il
produttore delle attuali unita` refrigeranti, Hudson, ha in listino un kit apposito). Anche
un convogliatore di flusso posto all’ imbocco del ventilatore per prevenire la formazione
di vortici nel flusso puo` a sua volta incrementarlo del 2-3% anche in questo caso con un
decremento di rumore di circa 1 dB. Una soluzione sicuramente piu` efficace puo` essere la
sostituzione delle economiche ventole in alluminio piegato (che hanno un efficienza di circa
35-55%) con delle analoghe ad alta efficienza aerodinamica (che hanno un efficienza del
75-85%) in fibra di vetro o alluminio; non e` difficile con questo accorgimento realizzare un
incremento di 25-40% del flusso d’ aria con una potenza del motore uguale o leggermente
superiore a quella di fabbrica.
A questo punto consideramo gli interventi eseguibili per migliorare le prestazioni del
fascio tubiero alettato, che ovviamente ha un’ importanza cruciale nel corretto funzio-
namento dell’ unita`. Il fascio attualmente in servizio monta delle alette di tipo ”L” in
alluminio riportate sul tubo; questo tipo di alette e` di media qualita` ponendosi come via
di mezzo tra le alette estruse (le migliori) e quelle riportate su una scanalatura elicoidale
del tubo.
Fig. 5.7: I principali tipi di alettature .
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La prima operazione da farsi ovviamente e` un’ accurata pulizia del fascio tubiero poiche`
la sporcizia che si accumula tra le alette ha due effetti negativi; il primo e` che essa si
comporta come un isolante su un componente che ha un compito diametralmente opposto
ed il secondo che, creando un occlusione del passaggio dell’ aria, aumenta la pressione
statica (con conseguente maggior assorbimento dei motori elettrici) e ne diminuisce il
flusso refrigerante. La pulizia di solito viene effettuata con detergenti biodegradabili
abbinati ad un getto di acqua demineralizzata a bassa pressione; ovviamente la pulizia e`
un compito alquanto delicato in quanto si possono danneggiare meccanicamente (con un
flusso a pressione troppo elevata) le alettature o innescare fenomeni di corrosione se sono
utilizzati prodotti non adeguati. Una pulizia ben eseguita puo` permettere un incremento
di potenza smaltibile variabile tra il 5 ed il 50%.
In seguito se notiamo numerosi punti in cui le alette siano corrose, danneggiate o
mancanti e` possibile decidere di sostituire le tubazioni interessate con altre con lo stesso
tipo di alettatura (tipo ”L”) o con una migliore (tipo estruso).
Quindi ricapitolando i possibili interventi eseguibili, atti a migliorare le prestazione
delle unita` esistenti possiamo esemplificarli meglio con la tabella 5.6.
Modifica Effetto Costo
Inclinazione pale Piu` flusso Basso
Velocita` del motore Piu` flusso Basso
Riempimento spazio tra la punta 2-5% flusso in piu` Basso
delle pale e la parte fissa -0.50 dB rumore
Convogliatore di flusso 2-3% flusso in piu` Basso
-1 dB rumore
Cinghie e pulegge 3.4% trasmissione del moto Basso
Ventole ad alta efficienza 25-40% flusso in piu` Medio
Pulizia alettature 5-50% potenza smaltibile in piu` Medio
Sostituzione tubi 10-50% potenza smaltibile in piu` Alto
Tab. 5.6: Schema dei possibili interventi sulle unita` esistenti.
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Nuovi possibili scenari per
l’ impianto.
Molti termovalorizzatori di nuova concezione sono impostati su un recupero energetico
che si basa su due tipologie di energia: quella elettrica, presente anche nell’ impianto di
Ospedaletto e quella termica ovvero vieno prodotto calore per i piu` svariati scopi. Tale
processo prende il nome di cogenerazione ossia, produzione combinata di elettricita` e
calore.
Il calore prodotto dall’ impianto puo` essere impiegato per diverse applicazioni tra
le quali la piu` in voga ai giorni nostri e` il teleriscaldamento, ovvero riscaldamento da
remoto in cui l’ acqua calda, destinata al riscaldamento di stabili abitativi e non, non
viene prodotta in loco dove viene utilizzata (come succede tradizionalmente con i normali
impianti di riscaldamento), ma arriva grazie a delle condutture coibentate da un impianto
deputato alla sua produzione (nel nostro caso il termovalorizzatore).
L’ idea del teleriscaldamento proviene dal fatto che il rifiuto ha un PCI molto basso
e quindi l’ unico ciclo termico che puo` utilizzare tale calore e` uno a vapore; ovviamente,
come in qulsiasi ciclo, il rendimento termodinamico non e` certo elevato (circa 0.23 per
questo impianto) e questo presuppone un utilizzo dell’ energia presente nel rifiuto assai
limitato. Invece se la produzione fosse incentrata unicamente sul calore il rendimento
termodinamico sarebbe quasi tre volte tanto. Quindi il compromesso che proviene da
queste due idee (la produzione di energia elettrica e quella di calore) e` la cogenerazione.
Ovviamente un impianto per poter attuare la cogenerazione si deve dotare di particolari
impiantistici differenti rispetto alla normale produzione di elettricita`; non che questi siano
particolari speciali perche` in fondo si tratta di aggiungere uno o piu` scambiatori a superficie
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per consentire il trasferimento del calore dal vapore all’ acqua che poi verra` inviata alle
varie utenze.
I vantaggi del teleriscaldamento sono principalmente due: minor costo per il riscal-
damento degli stabili serviti, e un minor inquinamento complessivo. Questo in virtu` del
fatto che invece di avere molti piccoli impianti di riscaldamento con rendimenti bassi ne
abbiamo uno solo molto grande e progettato specificamente per questo che fra l’ altro
come combustibile usa un prodotto di scarto della nostra societa`, ovvero il rifiuto. In sin-
tesi nella zona servita dal teleriscaldamento non sarebbe bruciato neppure 1 m3 di gas da
riscaldamento con indubbi vantaggi economici, di inquinamento e di risparmio energetico.
E’ indubbio che la cogenerazione si progetta dapprima politicamente, con una logica
di accordi stretti sul territorio, tesi a trovare possibili clienti che si vuole andare a servire;
quindi e` pacifico che la presenza di un impianto cogenerativo pienamente funzionante e`
inutile se esso e` isolato sul territorio. Infatti anche il progetto della quantita` di acqua
calda che deve essere inviata alle utenze deve corrispondere ad un’ effettiva richiesta
presente sul territorio limitrofo, perche` altrimenti sarebbe piu` conveniente per l’ impianto
produrre solamente energia elettrica, anche con rendimenti bassi, che comunque e` un
prodotto fruibile anche a svariate centinaia di chilometri di distanza.
Nell’ impianto di Ospedaletto, cos`ı come e` strutturato attualmente, non e` possibile
prevedere alcun tipo di cogenerazione, se non un ipotetico posizionamento di un ulteriore
fascio tubiero all’ interno dei forni che consentirebbe di produrre vapore su una linea
separata da quella del circuito termico, e poi prevedere uno scambiatore a superficie per
scaldare l’ acqua diretta all’ utente finale. Indubbiamente l’ eventuale adeguamento dell’
esistente partirebbe principalmente dall’ entita` della domanda.
Un altro aspetto da considerare e` che l’ inceneritore di Ospedaletto, ad oggi, e` sot-
todomensionato come capacita` di smaltimento rispetto la zona che serve, ovvero la zona
pisana. Percio` non e` difficile ipotizzare, e alcuni dibattiti in sede comunale ne sono la
prova, che a breve sara` previsto un ampliamento dell’ impianto o un eventuale impian-
to costruito ex-novo in prossimita` della discarica controllata di Pontedera (anch’ essa di
proprieta` del gruppo Forti S.p.A).
In conclusione, la possibilita` di costruire un impianto ex-novo o anche solo una nuova
linea di incenerimento per quello esistente, consentirebbe di progettare fin dall’ inizio una
parte impiantistica che puo` utilizzare tutti le moderne tecnologie disponibili, realizzan-
do, in sostanza, un impianto che recupera molta piu` energia bruciando meno rifiuto e
inquinando ancora meno.
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Conclusioni
In definitiva il lavoro svolto ha permesso una comprensione piu` approfondita di come
un impianto di termovalorizzazione operi e di quali siano le sue principali problemati-
che e peculiarita`. Tutta questa trattazione e` stata focalizzata sulla parte energetica dell’
impianto, analizzando il percorso del rifiuto e successivamente dell’ energia in esso conte-
nuta, seguendo la conversione della stessa sotto diverse forme: prima chimica poi termica
poi meccanica e successivamente elettrica con conseguente immissione nella rete elettrica
nazionale.
Partendo dalla documentazione tecnica dell’ impianto abbiamo cercato di comprendere
come sia fatta nella realta` la parte impiantistica del ciclo termico, rilevando una notevole
complessita` per consentire il funzionamento di molteplici configurazioni tese a far fronte
alla variabilita` di condizioni in cui l’ impianto si trovi a funzionare. Abbiamo compreso
l’ importanza non solo delle parti idrauliche interessate dal funzionamento normale, ma
dei vari circuiti ausiliari indispensabili per far fronte alle problematiche dell’ avviamento,
delle avarie e della regolazione del ciclo. Dalla parte impiantistica abbiamo rilevato i punti
chiave del ciclo, in modo da poter mettere a punto un modello di calcolo abbastanza
semplice, ma allo stesso tempo sufficientemente rigoroso, per testare le prestazioni del
ciclo Hirn con rigenerazione deputato al recupero di energia elettrica. Dopo aver testato
l’ affidabilita` del modello paragonando i dati calcolati di potenza elettrica prodotta con i
dati rilevati all’ alternatore, abbiamo verificato le prestazioni del ciclo con un abbondante
serie di rilevamenti nel periodo di osservazione. Lo studio del comportamento del ciclo ci
ha consentito di individuare il punto piu` critico, ossia il sottodimensionamento del sistema
condensante nei periodi piu` caldi dell’ anno.
Quindi ci siamo dedicati a comprendere il funzionamento degli aerocondensatori par-
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tendo dalla teoria, fino a ipotizzare possibili interventi migliorativi e di ampliamento.
Sono state individuate e calcolate nuove possibili configurazioni delle unita` refrigeranti
valutandone l’ idoneita` a far fronte alle condizioni climatiche che l’ impianto puo` incon-
trare nei mesi estivi. Il tutto con la finalita` di migliorare i dati medi di energia elettrica
uscente dall’ impianto.
Pur avendo trattato in questo lavoro un gran numero di argomenti, l’ impianto di
Ospedaletto offre moltissimi altri aspetti di notevole interesse ingegneristico, di tipo chi-
mico, termodinamico e impiantistico che sarebbero molto interessante analizzare sia nel
dettaglio che in modo complessivo.
Per concludere la tematica dello smaltimento dei rifiuti nei paesi sviluppati e`, ad oggi,
quanto mai attuale, occupando nella nostra societa` un importanza sempre maggiore; l’
ingegneria sara` quindi chiamata sempre piu` a fornire risposte e trovare soluzioni per
la gestione dei RSU e l’ incenerimento e` una di queste. Quindi possiamo sicuramente
considerare questo campo un settore in forte crescita e con grosse prospettive di business
per tutti i soggetti che ne entreranno a far parte.
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